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FES-CUAUTITLAN 


DEPARTAMENTO DE INGENIERIA 


CAPITULO 1_ 
INTRODUCCION 


1.1. ;.Que es diseno de Maquinas? 

Disenar viene del latm designare que significa designar, marcar; en un sentido mas 
amplio se traduce como delinear, trazar, planear una accion, concebir, inventar. 

El diseno de ingenieria se puede definir como “el proceso de aplicar las diversas 
tecnicas y principios cientfficos con el objeto de definir un dispositivo, un proceso o un 
sistema con suficiente detalle para permitir su realizacion”. 

El diseno de ingenieria abarca varios campos, entre ellos el diseno de maquinas, objeto 
de este curso. Una maquina puede definirse como un aparato formado de unidades 
interrelacionadas llamadas elementos de maquina, que estan dispuestas con el objeto 
de transformer movimientos y fuerzas. Esta relacion entre fuerzas y movimiento 
distingue el diseno de maquinas del de estructuras; en este ultimo solo se consideran 
fuerzas estaticas, mientras que para el primero, se incluye ademas el analisis de las 
cargas dinamicas asociadas al movimiento, masa y geometrfa de cada elemento; de 
aquf la importancia de los prerrequisitos de la materia. 

1.1.1 Usos del Diseno Mecanico 

■ Para la manufacture: procesos para la creacion de maquinas o partes de maquinas. 

■ Para el ensamble: de piezas comerciales con o sin piezas manufacturadas. 

■ Rediseno ergonomico: mejoramiento de piezas dirigido a la comodidad. 

■ Programas de mantenimiento: procedimientos, frecuencias, parametros, reemplazos. 

• Para el reciclaje y reutilizacion: separacion, procesamiento y remanufactura de 
piezas. 

1.2 Proceso de diseno 

Es una secuencia logica de pasos que sigue el disenador a partir de ciertos datos de 
entrada, para obtener la solucion de ingenieria mas practica y funcional que satisfaga 
un problema particular. El proceso es en esencia un ejercicio de creatividad y aplicacion 
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de conocimientos, pero requiere de un metodo estricto y organizado que facilita, pero 
no garantiza, la obtencion de resultados. 

Al hablar de una secuencia de pasos se quiere senalar un orden logico, pero esto no 
implica una progresion lineal de tareas. De hecho gran parte del proceso es iterativo, es 
decir, se parten de suposiciones validas que se prueban, se comparan, se corrigen y se 
vuelven a probar a traves de un ciclo de operaciones, hasta satisfacer las condiciones y 
requerimientos del problema. Esto se discutira mas adelante. 

En general, el proceso de diseno puede verse como un conjunto de bloques 
operacionales que requieren datos de entrada tanto al inicio como durante el proceso, y 
generan resultados, que son a su vez entradas del siguiente paso. Desde el punto de 
vista del proyecto de ingenieria, el proceso consume una gran variedad de recursos 
(tangibles e intangibles) y se espera obtener de el, bienes, servicios y conocimientos 
con valor agregado. 


En este punto cabe senalar que el alcance de este texto no incluye la discusion de la 
metodologia de proyectos de ingenieria, los cuales son mucho mas complejos e 
incluyen al proceso de diseno como una sola de sus etapas; se dejara ese tratamiento 
para cursos como “Proyectos de Ingenieria” y “Evaluacion Financiera de Proyectos” de 
manera que en este curso de “Diseno de Maquinas” se centrara la atencion en el 
aspecto tecnico de diseno mecanico. 


Necesidad 


r 


Sole cion 


Motivation' 
Creatividad 



Proceso 
De Diseno 


Conocimiento ! 
Recursos J j 

' .‘it;.::'' 



f 1* 
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Figura 1.1. Proceso de Diseno (Caja Negra) con sus 
Requerimientos y Resultados Esperados 
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1.2.1 Requerimientos 

Los requerimientos basicos y esenciales para iniciar un proyecto de diseno se pueden 
agrupar en cinco aspectos: 

1.2.1.1Necesidad 

El primer paso consiste, como se vera mas adelante, en identificar una necesidad 
basica que requiera solucion por medio del diseno mecanico; luego se debe 
complementar este planteamiento inicial con mas informacion sobre las restricciones y 
requerimientos particulares del problema. 

_ 1.2.1.2 Motivacion 

Como en toda empresa humana, debe existir una razon que justifique el esfuerzo de 
emprender la solucion de un problema; generalmente esa motivacion es economica 
(explotacion comercial de productos, innovacion, mejoramiento, productividad, 
eficiencia, etc.), pero tambien se deberfa tener pasion por el diseno, para que el 
ingeniero guste de su que hacer y no se deje abrumar por las dificultades que pueda 
encontrar. 


1.2.1.3Creatividad 

Una importante componente, relegada en las aulas de clase, ignorada en los cursos 
tecnicos, pero necesaria para hallar soluciones alternativas e innovadoras a viejos y 
nuevos problemas; no debe olvidarse que ingenierfa viene de ingenio, capacidad de 
crear. 


1.2.1.4. Conocimiento 

En este aspecto se agrupan los conocimientos cientfficos (teoricos), ingenieriles 
(aplicados) y tecnicos (practicos y operativos) necesarios para abordar el problema 
particular; no es indispensable (y a veces es imposible) saber todo lo necesario desde 
un comienzo, por lo cual se debe tener acceso constante a fuentes de informacion, 
tanto cientffica y tecnica como comercial; igualmente es necesario que el ingeniero 
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cuente con destrezas en el uso de herramientas de calculo, computacion y modelacion, 
que durante el transcurso del proceso de diseno puede ir mejorando. 

1.2.1.5 Recursos 

Materiales (materias primas, insumos, locaciones, maquinas herramientas, procesos, 
servicios industriales, etc.), humanos (equipo interdisciplinario de ingenieros y tecnicos, 
operarios, profesionales de apoyo, etc), tiempo (cronograma) y dinero con que financiar 
todo lo anterior. En proyectos de ingenieria se vera la complejidad de la planeacion, 
organizacion, ejecucion y control de los recursos, lo cual supera usualmente la dificultad 
del problema de diseno en si mismo. 

Resumiendo lo anterior, se puede decir que para solucionar todo problema de 
ingenieria es necesario saber hacerlo, querer hacerlo y tener con que hacerlo. 

_ 1.2.2 Resultados Esperados 

Como productos del proceso de diseno se espera obtener: 

1.2.2.1 Solucion 

Consiste en el diseno final aprobado de un elemento de maquina, producto, maquina o 
proceso productivo; incluye pianos, prototipo virtual, construccion y prueba de al menos 
un prototipo real y especificaciones del proceso de manufactura para su produccion en 
serie. 


1.2.2.2Satisfaccion O Decepcion 

En funcion del exito o fracaso de la solucion, se convierte en la motivacion (positiva o 
negativa) para continuar con los ciclos posteriores de diseno para mejorar la solucion. 

1.2.2.3Conocimiento Nuevo 

El proceso de diseno deja informacion que antes no se tenia a nivel cientffico, ingenieril, 
tecnico y comercial, a lo cual se le llama experiencia y know how, y que a pesar de ser 
un bien intangible tiene un enorme valor. Este conocimiento se respalda mediante 
documentacion: memorias de calculo, manuales de instalacion, operacion y 
mantenimiento, bibliograffa, informacion comercial, etc. 
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I.2.2.4. Recursos Remanentes 

Del proceso de diseno pueden quedar algunos materiales e insumos sin usar, pero 
tambien activos como maquinas y herramientas, y el mismo prototipo; a nivel 
economico, un proceso de diseno no se concibe para que genere ganancias como tal, 
sino como una inversion que conduce a un proceso productivo posterior del que si se 
puede esperar ganancias como fruto de la comercializacion (registro comercial y 
patentes). 

Es muy importante que el disenador, a lo largo del proceso, tenga siempre en cuenta la 
meta principal que es el logro de una solucion factible y viable; pero tambien es 
importante que sepa valorar y aprovechar adecuadamente los demas resultados 
obtenidos. 

1.2.3Pasos Del Proceso De Diseno 

■ Diseno Preliminar 

- Planteamiento inicial de la necesidad. 

- Revision del estado del arte del problema. 

- Recoleccion de datos cuantitativos y cualitativos. 

- Definition del problema. 

■ Diseno Basico 

- Division en subsistemas. 

- Planteamiento de alternativas de solucion de subsistemas. 

- Seleccion de alternativas de solucion. 

- Integracion de subsistemas. 

■ Diseno De Detalle 

- Seleccion de elementos comerciales. 

- Sintesis y analisis de piezas manufacturadas. 

- Integracion de elementos y subsistemas. 

- Pianos de ensamble y de taller. 
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■ Prototipos & Pruebas 

- Prototipos: virtuales (CAD 3D, CAE, CAM) y reales. 

- Pruebas estaticas y dinamicas. 

- Retroalimentacion. 

■ Diseno Definitivo 

- Pianos definitivos: detalle, taller, ensamble y explosion. 

- Diseno de detalles esteticos y especificacion de acabados. 

- Construccion de la pieza en serie. 

■ Comunicacion 

- Bitacora de diseno. 

- Memorias de calculo y pianos. 

- Manuales de instalacion, operacion y mantenimiento. 

- Patente y registro comercial. 

- Catalogos comerciales. 


Necesidad 



Solucion 




1 


Figura 1.2 . Etapas Del Proceso De Diseno 
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Los materiales de uso corriente en Ingenieria se pueden clasificar en dos grandes 
grupos, a saber: 


Materiales 


- Materiales Metalicoa 


< 


Materiales no Metalicos 


Aleaciones ferrosas 

Aleaciones no ferrosas 

Plasticos 
Ceram icos 

Materiales compuestos 


2.1Aleaciones ferrosas. 

Las aleaciones ferrosas se pueden clasificar a su vez en: 

Aceros y fundiciones de hierro (hierros colados). 

Los aceros dependiendo de su contenido de carbono y de otros elementos de aleacion 
se clasifican en: 

- Aceros simples 

- Aceros aleados 

- Aceros alta aleacion 

Los aceros simples se pueden definir asf.- Aleacion hierro con carbono con un 
contenido de este ultimo en el rango de 0.02 hasta el 2% con pequenas cantidades de 
otros elementos que se consideran como impurezas tales como P, S, Mn, Cu, Si, etc. 

Los aceros simples se clasifican de acuerdo a su contenido de carbono en : 

- Aceros de bajo carbono 

- Aceros de medio carbono y 

- Aceros de alto carbono 
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Cada uno de los grupos anteriores tienen caracteristicas bien definidas como se 
muestra a continuacion: 

Aceros de baio carbono (0.02<%C<0.3) 

- Son ductiles 

- Soldables 

- No se pueden tratar termicamente 

- Poseen una resistencia mecanica moderada 

- Maquinables 

- Baratos 

Aceros de medio carbono (0.3<%C<0.65) 

- Son templates (Se pueden someter a temple y revenido) 

- Poseen buena resistencia mecanica 

- Ductilidad moderada 

- Baratos 

Aceros de alto carbono (%C>0.8) 

- Son templates 

- Duros y resistentes al desgaste 

- Dificiles de soldar 

- Poco tenaces 

- Baratos 

Entre las principales aplicaciones de los aceros simples se pueden mencionar a las 
siguientes: 

- Estructuras 

- Elementos de maquinas (Ejes, resortes, engranes, etc) 

- Tornillos 

- Herramientas de mano 
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2.2.- Aceros aleados . 

Los aceros aleados son aceros simples a los que se les agrega de manera intencional 
ciertos elementos de aleacion, entre los que se pueden mencionar a los siguientes: 
cromo, molibdeno, nfquel, tungsteno, vanadio, silicio, manganeso, etc, debiendo ser la 
suma de todos los elementos antes mencionados menor o igual al 5 %. 

Los objetivos perseguidos son los siguientes: 

- Aumentar la resistencia mecanica 

- Mejorar su templabilidad 

- Aumentar su resistencia a la corrosion y a la oxidacion 

Para designar a los aceros simples y aleados se utiliza un sistema de identificacion de 4 
dfgitos desarrollado por A1SI (American Iron and Steel Institute) y SAE (Society of 
Automotive Engineers) y que en Mexico fue adoptado por NOM (Norma Oficial 
Mexicana). 

Pongase por ejemplo al acero NOM - 1045; el primer dfgito indica cual es el principal de 
aleacion (carbono en este caso); el segundo dfgito, la modificacion del acero original y 
los dos ultimos dfgitos cual es el porcentaje de carbono en centesimas de punto, esto 
es, en el ejemplo el contenido de carbono es de 0.45%. 

En la Tabla 2.1 se muestra cual es principal elemento de aleacion dependiendo de 
cual es el valor del primer digito 
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Tabla 2.1.- Designation AISI-SAE-NOM para aceros simples y aleados 


FAMILIA 

PRINCIPAL ELEMENTO DE 

ALEACION 

1XXX 

CARBONO 

2XXX 

NIQUEL 

3XXX 

NIQUEL-CROMO 

4XXX 

CROMO-MOLIBDENO 

5XXX 

CROMO 

6XXX 

CROMO-VANADIO 

8XXX 

CROMO-NIQUEL-MOLIBDENO 

9XXX 

CROMO-SILICIO 


Los aceros de alta aleacion se clasifican en dos grandes grupos, a saber: 

- Aceros Inoxidables 

- Aceros para herramientas 

2.3. Los aceros inoxidables 

Son basicamente aleaciones Fe-Cr 6 Fe-Cr-Ni con un contenido de al menos 10 % de 
cromo y el menor contenido posible de carbono y que poseen una buena resistencia a 
la corrosion y a la oxidacion conferida por una capa de oxido de cromo que se forma 
sobre su superficie y que origina la pasivacion de esta. 

Los aceros inoxidables se clasifican de acuerdo a la microestructura que se obtener en 
ellos , tal y como se muestra enseguida: 

- Aceros inoxidables martensfticos 

- Aceros inoxidables ferriticos y 

- Aceros inoxidables austenfticos 

A continuacion se mencionan las principales caracterfsticas de cada una de las familias 
de aceros antes mencionadas: 
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Aceros Inoxidables Martensfticos 

- Poseen un contenido de cromo entre el 12 y 14 %. 

- El contenido de carbono no excede de 0.4 %. 

- Son magneticos 

- Son tratables termicamente ( Temple y revenido). 

- Poseen regular resistencia a la corrosion y a la oxidacion. 

- Son los mas economicos dentro de los aceros inoxidables 

- Segun AISI-NOM se identifican mediante un 4 segido de dos digitos. 

Aceros Inoxidables Fernticos. 

- Poseen un contenido de cromo entre el 15 y 25 %. 

- El contenido de carbono no debe exceder de 0.1 %. 

- Poseen buena resistencia a la corrosion y a la oxidacion 

- No son tratables termicamente 

- Endurecibles mediante trabajo en frfo 

- Son magneticos. 

- Segun AISI- NOM se identifican mediante un 4 seguido de 2 digitos. 

Aceros inoxidables Austemticos 

- Poseen entre el 15 y 25 % de cromo 

- Tambien contienen nfquel en un rango de 7 al 15 %. 

- Y el contenido de carbono no debe exceder de 0.08 % 

- Son no magneticos 

- No son tratables termicamente 

- Son endurecibles mediante trabajo en frfo 

- Son caros 

- Se identifican mediante un 3 seguido de 2 digitos, y los que contienen manganeso 
mediante un 2 seguido de 2 digitos. 

Las principales aplicaciones de los aceros inoxidables son: 
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- Tuberfas 

- Recipientes de proceso 

- Valvulas 

- Cuchillerfa 

- Resortes 

- Artfculos de ornato, etc. 

2.4.- Los aceros para herramienta 

Son otro grupo importante de aceros y como su nombre lo indica se utilizan 
fundamentalmente para la fabricacion de herramientas que se utilizan para darle forma 
a otros materiales. Los principales elementos de aleacion de los aceros para 
herramienta son : carbono, tungsteno, molibdeno, manganeso, vanadio, niquel, cobalto 
etc. 

Los aceros para herramienta deben mostrar las siguientes cualidades: 

- Deben poseer una alta dureza y resistencia al desgaste. 

- Tambien deben mostrar una excelente templabilidad 

- Deben sufrir una deformacion minima durante el tratamiento termico. 

- Deben retener su dureza a altas temperaturas (dureza al rojo) 

Al termino de la Segunda Guerra Mundial, en los Estados Unidos de Norteamerica, 
AISI se encargo de clasificar e identificar los aceros para herramienta tal y como se 
muestra a continuacion: 

Aceros para trabaio en frfo .- Los cuales a su vez se dividen en: 

- Aceros templates en agua y que se identifican con la letra W 

- Aceros templables en aceite identificables con la letra O 

- Los aceros templables al aire que se identifican con la letra A 

- Los aceros de alto cromo- alto carbono que se utilizan para la fabricacion de troqueles 
que se identifican con la letra D. 
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- Aceros resistentes al impacto . identificables con la letra S. 

- Aceros para trabaio en caliente que se se identifican con la letra H 

- Los aceros rapidos o aceros alta velocidad que pueden ser al tungsteno y al 
molibdeno, identificandose los primeros con la letra W y los segundos con la letra M 

- Los aceros para moldes que se identifican con la letra P 

- Los aceros de proposito general que se identifican con las letras L y F. 


2.5.- Fundiciones de hierro. 

Son aleaciones de hierro y carbono con un contenido de este ultimo en el rango de 2 
hasta 6.7 % con cantidades adicionales de silicio o manganeso. Su principal diferencia 
con los aceros es que no se les puede dar forma mediante deformacion plastica ni en 
frfo ni en caliente. 

Sus principals caracterfsticas son las siguientes: 

- Buena resistencia a la compresion, pero no a la tension 

- Son maquinables 

- Absorben vibraciones 

- Buena resistencia bajo cargas variables 

- Son baratos 

Los hierros fundidos se clasifican en funcion de la forma en que se encuentra en 
carbono tal y como se menciona a continuation: 

- Hierros fundidos blancos . El carbono se encuentra en forma de carburo de hierro 

- Hierros fundidos grises .- El carbono de encuentra en forma de hojuelas de grafito 

- Hierros fundidos nodulares o ductiles.- El carbono se encuentra en forma de nodulos 
de grafito y 
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- Hierros fundidos maleables.- Donde el carbono se encuentra en forma de rosetas de 
grafito. 

Los mas resistentes son los hierros nodulares pero al mismo tiempo son los mas caros 
ya que se precisa de un mayor control en su composicion qufmica. Los mas usados son 
los hierros fundidos grises. 

Las principales aplicaciones de los hierros fundidos son: 

- Carcasas para bombas y transmisiones 

- Bases y marcos para maquinas herramientas 

- Engranes 

- Flechas 

- Partes automotrices, etc. 

2.6.- Aleaciones no ferrosas. 

El material no ferroso mas usado en la actualidad es el aluminio y las aleaciones que 
forma con los siguientes elementos: Cu, Mg, Ni, Si, Zn, Li,etc. Mostrando las siguientes 
caracterfsticas: 

- Buena resistencia a la corrosion debida a la formacion de una capa protectora 

- Ligero con una densidad de 2.7 g/cm 

- Facil de reciclar (principalmente el aluminio puro). 

- Buena relacion resistencia/peso 

Sus principales aplicaciones son: 

- Conductores electricos 

- Componentes para avion 

- Envases para alimentos 

- Cancelerfa 

- Diversos componentes automotrices 

El cobre es otro importante metal de uso corriente en ingenierfa, sus principales 
elementos de aleacion son: 

- Estano, para constituir al bronce 
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- Zinc, formando el laton 

- Niquel constituyendo los cuproniqueles 
Sus principales caracteristicas son: 

- Es buen conductor electrico 

- Posee buena resistencia a la corrosion 

- Es ductil y facil de soldar 

- Posee una resistencia mecanica moderada. 

Sus principales aplicaciones son: 

- Conductores electricos 

- Resortes 

- Tuberia 

- Artesanias 

- Engranes 

- Cerraduras 

Otro metal con cada dia mayor numero de aplicaciones es el zinc, el cual es muy 
abundante en nuestro pais; sus principales elementos de aleacion son: aluminio, 
magnesio y el cobre. Sus principales caracterfsticas son: 

- Buena resistencia a la corrosion 

- Economico 

- Funde a bajas temperaturas aleado con otros elementos 

Se utiliza principalmente en forma de recubrimiento y como parte importante de dos 
aleaciones comerciales de gran importancia que son el Zamak y el Zinalco, el cual es 
producto de la investigation de academicos de la UNAM. 

2.7.- Materiales no metalicos. 

Los materiales no metalicos estan constituidos principalmente por los siguientes grupos 
de materiales. 
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- Plasticos 

- Ceramicos y 

- Materiales compuestos. 

_ 2.7.1Los materiales plasticos 

Los plasticos se dividen para su estudio en tres grandes grupos, a saber: 

- Termoplasticos 

- Termofijos 

- Elastomeros 

Los primeros son aquellos que se pueden ablandar por medio de calor para darles 
forma muchas veces, esto significa que son faciles de reciclar 

Los plasticos termofijos no se pueden ablandar por medio calor, ya que si se aumenta 
mucho su temperatura solo se conseguirfa quemarlos y los elastomeros son aquellos 
que pueden experimentar una gran cantidad de deformacion elastica a temperatura 
ambiente. 

De los plasticos se aprovechan las siguientes caracterfsticas: 

- Son ligeros 

- Baratos 

- No se corroen 

- Se les puede dar forma facilmente 

- Buenos aislantes termicos y electricos 

- Son relativamente faciles de reciclar 

Sin embargo muestran los siguientes inconvenientes: 

- Solo pueden trabajar a temperaturas relativamente bajas (no mas de 120 S C) 

- Sus propiedades mecanicas son un tanto reducidas 

- Se degradan 

- Su reciclaje todavfa es un tanto limitado. 
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Sus principales aplicaciones son: 

- Fibras textiles 

- Envases y envolturas 

- Partes para automovil 

- Engranes y carcasas 

- Objetos diversos 

Los plasticos mas usados hoy dfa son: 

- El polietileno, el poliestireno, el cloruro de polivinil ( PVC), el teraftalato de polietileno 
(PET), el polipropileno, etc. Todos ellos son plasticos reciclables. 

Dentro de los termofijos los mas usados son: los epoxicos, los silicones, poliesteres no 
saturados, poliuretano, fenolicos, etc. Todos ellos son muy diffciles de ser reciclables 
pero afortunadamente la suma de ellos solo alcanza un 20 % del total consumido. 

_ 2.7.2 Los materiales ceramicos 

Son los primeros materiales que tuvo a su alcance el hombre primitivo y que aun hoy 
siguen teniendo una gran cantidad de aplicaciones, por ejemplo, el barro, la porcelana, 
etc. Sin embargo en los ultimos anos han cobrado gran auge los llamados ceramicos de 
ingenieria, entre los que se pueden mencionar a los siguientes: 

- Oxidos (oxido de aluminio, oxido de magnesio,etc.) 

- Carburos ( Carburo de tungsteno, carburo de silicio, carburo de titanio,etc) 

- Nitruros como puede ser en nitruro cubico de silicio. 

Estos materiales de alta tecnologfa muestran las caracteristicas siguientes: 

- Poseen una alta dureza 

- Resistentes a temperaturas elevadas 

- Aislantes termicos y electricos 

- Son resistentes a la corrosion 

Sin embargo, son fragiles, son poco resistentes al choque termico y son todavfa muy 
caros. 
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Estos materiales encuentran actualmente las siguientes aplicaciones: 

- Herramientas de corte 

- Recubrimientos 

- Valvulas e impulsores para bombas 

- Ladrillos refractarios 

- Componentes automotrices. 

_ 2.7.3. Materiales compuestos. 

En terminos generales, un material compuesto es aquel que esta hecho de dos o mas 
elementos que le otorgan ciertas propiedades en combinacion que no son posibles en 
ninguno separadamente. Los mas importantes son los que se refieren a fibras 
resistentes de varios tipos , encapsuladas en plastico. 

Estos, se clasifican en varias categorfas segun el tipo de fibras utilizadas en su 
fabricacion tal y como se muestra a continuacion: 

a) Plasticos reforzados con fibras de carbono (CFPR) 

b) Plasticos reforzados con fibras Aramid (AFRP) 

c) Plasticos reforzados con fibras de vidrio. 

En los plasticos reforzados con fibras , estas proporcionan la resistencia mecanica 
necesaria, y el material plastico o matriz proporciona la forma del componente. Las 
propiedades del material dependen del tipo de plastico y de fibra utilizados en su 
fabricacion. Cuando las resinas utilizadas en los FRP son curadas y endurecidas 
forman una pieza de plastico, que por sf sola es debil y fragil. Por otra parte, las fibras 
utilizadas, son fabricadas de materiales fragiles y quebradizos como el vidrio icomo es 
posible que un material fragil combinado con otro igual puedan crear un material tenaz 
? El material con que estan fabricadas las fibras se produce en forma de filamentos 
muy finos, y las cuarteaduras y fracturas en el material compuesto dejan de ser un 
problema mayor debido a las razones siguientes: 
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- El diametro de los filamentos de fibra es tan pequeno, que cuando son sometidas a 
carga, simplemente se doblan y se apartan de la direccion de la carga, en lugar de 
soportarla y como consecuencia fracturarse. 

- Existe una carga minima que el material con el que estan fabricadas las fibras puede 
tolerar sin que su resistencia de vea afectada. Influyendo de manera determinante el 
diametro de la fibra en la resistencia mecanica de ella. 

Las principals aplicaciones de los materiales compuestos son las siguientes: 

- Paneles de carrocerfas para automoviles 

- Artfculos diversos 

- Componentes para avion, etc. 
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3.1. Aplicacion de la prueba de tension. 

Cuando un material se somete a una carga o fuerza externa, sufrira inicialmente una 
deformacion de tipo elastica; si la carga sigue aumentando, la deformacion pasara a ser 
de tipo plastica. Basicamente, se puede diferenciar la deformacion elastica de la 
plastica, por el hecho de que la primera desaparece cuando deja de actuar la carga que 
la produjo, recuperando el metal sus dimensiones originales. Por otra parte, la 
deformacion plastica es una deformacion permanente, es decir, aun cuando se retire la 
carga que la produjo, el metal no recuperara sus dimensiones originales. 

Para poder analizar dicho comportamiento y al mismo tiempo obtener las principales 
propiedades mecanicas de un material se aplica la prueba de tension, la cual consiste 
en aplicar a una probeta de seccion circular uniforme, una carga de tension que se va 
incrementando gradualmente hasta que ocurre la falla, como se ve en la figura 1.1. 

D 

—i_ i — 


* 



Figura 3.1. Probeta para prueba de tension. 


Dentro del rango de deformacion elastica, existe una relacion directa entre el esfuerzo y 
la deformacion. El esfuerzo esta dado por: 


Donde: 



( 3 - 1 ) 


o = Esfuerzo expresado en N/mm 2 , (psi) 

F = La carga aplicada en N, (lb) 

A = Al area de la seccion transversal de la probeta en mm 2 , (pulg 2 ) 
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Y la deformation produtida por este esfuerzo esta dada por la relation: 


Donde: 


A = L-L 
L 0 L 


(3.2) 


L = Longitud inicial de la probeta en mm (pulg.) 

Li = Longitud de la probeta deformada elasticamente en mm (pulg.) 


De aquf, se puede expresar la relation entre esfuerzo y deformation por medio de la 
ley de Hooke’: 

a = E e .(3.3) 


* La ley de Hooke Habla de la elasticidad (ffsica). La teorfa de la elasticidad (Ley de Hooke) 
establece que un cuerpo elastico se estira proporcionalmente a la fuerza que actua sobre el. 


Donde: 

E = Modulo de elasticidad o modulo de Young, dado en N/mm 2 o Psi. 

El modulo de Young tambien se conoce como modulo de elasticidad en tension, para 
diferenciarlo del modulo de compresion (K) y del modulo de elasticidad al corte (G). 

El modulo de elasticidad representa la resistencia del metal contra la deformacion 
“elastica”. Para deformar elasticamente un material con alto modulo elastico se requiere 
un esfuerzo alto, mientras que un esfuerzo menor sera suficiente para deformar 
elasticamente un material con modulo elastico bajo. 

No es posible modificar en forma apreciable el modulo de elasticidad de un material 
dado, ya que E solo varfa sensiblemente en presencia de texturas (orientacion 
preferencial de granos) o modificando apreciablemente la composicion. Por esta razon 
en el caso de los aceros, por ejemplo, el modulo de Young sera el mismo asf se trate de 
un acero aleado o un acero al carbono. 
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Sin embargo, se conoce que ciertos procesos que se llevan a cabo dentro del material, 
pueden disminuir el valor de E; entre estos se puede mencionar: el endurecimiento por 
precipitacion, descomposicion eutectoide, deformacion en frfo, aumento de la 
temperatura de trabajo, etc. 

3.2. Diaqrama esfuerzo-deformacion de inqeniena. 

La figura 3.2 representa en una grafica, una curva tfpica esfuerzo-deformacion (ct-e) de 
ingenierfa para un acero de bajo carbono (1020). Se observa la region elastica en la 
cual se cumple la Ley de Hooke denotada por la ecuacion la deformacion es 
proporcional al esfuerzo, hasta un valor de oe llamado “Ifmite elastico”, a partir del cual 
empieza una deformacion no recuperable, es decir, se entra a la region de deformacion 
plastica, en la que ya no existe una relacion directa entre esfuerzo y deformacion. 



Figura 3.2.- “Diagrama esfuerzo - deformacion para un acero de bajo contenido de carbono. En el 
diagrama, P es llamado Llmite de Proporcionalidad, E Llmite Elastico, Y punto de Fluencia 
Superior, L punto de Fluencia Inferior, U Resistencia maxima y R Resistencia a la Fractura. 

El Ifmite elastico de los materiales es un dato de suma importancia para el diseno, ya 
que el rebasar este valor conducirfa a una deformacion plastica, con perdida de 
tolerancia y otros problemas. 

Uno de los principales objetivos de los tratamientos termicos es precisamente la 
elevacion del Ifmite elastico, lo que implica un aumento de la resistencia del material a 
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la deformacion plastica; esto es lo que se entiende por “aumentar la dureza” de un 
material. 

Tambien, a partir de dicho diagrama se pueden obtener las siguientes propiedades: 

• Limite proporcional: Es el mayor esfuerzo para el cual puede aplicarse la ley de 
Hooke. En otras palabras, es el esfuerzo en el extremo de la porcion recta de la 
curva esfuerzo-deformacion. 

• Resistencia Maxima: Es el mayor esfuerzo, basado en la seccion original, que 
puede soportar un material. Tambien conocida como resistencia ultima. 

• Resistencia a la ruptura: Es el esfuerzo en un material, basado en la seccion 
transversal original en el instante en que se rompe. Tambien conocido como 
resistencia a la fractura. 

• Elasticidad: Se refiere a la habilidad de un material para deformarse bajo una 
carga o esfuerzo y recuperar sus dimensiones originales cuando el esfuerzo se 
retira. 

• Plasticidad: Es la cualidad de un material para deformarse bajo un esfuerzo o 
carga y retener esta deformacion despues de retirar la carga o esfuerzo. 

• Resistencia a la cedencia o a la fluencia: Es aquel esfuerzo que causara en el 
material una cierta cantidad especffica de deformacion plastica. Usualmente se 
determina por el metodo de la minima deformacion permanente. La resistencia a la 
cadencia es el esfuerzo en donde se intersectan la linea curva y la linea recta en el 
diagrama de esfuerzo-deformacion. 

• Porcentaje de alargamiento: Se obtiene comparando el alargamiento total en la 
fractura, con la longitud calibrada de la probeta. 

Las dos partes de la fractura se acoplan adecuadamente, y se mide la distancia 
entre las marcas de comparaciones; el alargamiento total es esta distancia menos la 
longitud inicial. 

Matematicamente se define asi: 
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%E= 


Lf-L 

L 


xlOO-— (3.4) 


Donde: 

Lf=Longitud Final 
L=Longitud Inicial 
£= Elongacion. 

• Porcentaje de reduccion de area: Cuando un material ductil se esfuerza mas alia de 
su resistencia maxima, su area transversal, decrece apreciablemente hasta que 
sucede la fractura. 

Este decremento del area es conocido como estrangulacion y se obtiene 
comparando la reduccion del area en la seccion mas pequena de la probeta 
fracturada con el area de la seccion transversal original, figura 3.3. 



Figura 3.3. Probeta despues de la fractura. 


En forma de ecuacion queda asi: 


__ 

% REDUCCION DE AREA = a -(3.5) 


Donde: 

A= Area original de la seccion transversal. 
A f = Area final de la seccion transversal. 
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Debe mencionarse que los diagramas esfuerzo-deformacion para diferentes materiales, 
varfan considerablemente, y diferentes pruebas de tension del mismo material pueden 
producir resultados diferentes, dependiendo de la temperatura de la muestra y la 
rapidez en la aplicacion de la carga. 

Sin embargo, es posible distinguir algunas caracterfsticas comunes entre los diagramas 
esfuerzo-deformacion de varios grupos de materiales y dividirlos en dos amplias 
categorfas sobre la base de estas caracterfsticas; a saber: 

-Materiales Ductiles y Materiales Fragiles. 

El comportamiento tfpico de estos se observa en la figura 3.4. 


a 



a) b) 


Figura 3.4. Diagramas esfuerzo-deformacion 
a) Materiales fragiles b) Materiales ductiles 

Los materiales ductiles, que comprenden el acero estructural y muchas otras 
aleaciones, se caracterizan por su capacidad para fluir a temperaturas normales. 

Cuando se somete la probeta a una carga creciente, su longitud aumenta, primero 
linealmente a una velocidad muy baja; pero despues que alcanza un valor crftico de 
esfuerzo, la probeta sufre grandes deformaciones con un pequeno aumento en la carga 
aplicada. Esta deformacion ocurre por deslizamiento del material en pianos oblicuos y 
se debe a la presencia de esfuerzos cortantes. 
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Los materiales fragiles como el hierro fundido, cristal y piedra se caracterizan porque la 
ruptura ocurre sin que se presente antes un cambio importante en la velocidad de 
alargamiento. 

Asf para materiales fragiles no hay diferencia entre resistencia ultima y resistencia a la 
ruptura. 

Tambien, la deformacion en el momento de la ruptura es mucho mas pequena para 
materiales fragiles que para materiales ductiles. 

Para la realizacion de esta prueba se utilizan maquinas universales como la que se 
observa en la figura 3.5. 



Figura 3.5. Maquina universal para prueba de tension. 


3.3.- Resistencia especifica 

No importando de que material este hecho un componente, obviamente se puede hacer 
mas resistente si se incrementan sus dimensiones. El problema con este tipo de 
solucion es que la pieza al mismo tiempo se vuelve mas pesada y en muchas 
maquinas, por ejemplo, aviones 6 automoviles es el enemigo a veneer. La condicion 
ideal buscada es la maxima resistencia con el menor peso posible. Por lo tanto, una de 


Mtro. FELIPE DIAZ DEL CASTILLO R. 


- 26 - 








FES-CUAUTITLAN 


DEPARTAMENTO DE INGENIERIA 


las cuestiones que mas interesan al ingeniero mecanico es la relacion resistencia-peso, 
que en ingenieria recibe el nombre de resistencia especifica del material. 
Matematicamente esto es: 

Resistencia especifica = Resistencia a la fluencia / densidad 

Haciendo una comparacion sobre esta base los materiales modernos compuestos 
figuran en los primeros lugares en comparacion con otros materiales que son 
insignificantes en este aspecto, por ejemplo la resistencia especifica para el acero 
NOM-1010 es de 200, mientras que para la fibra de carbono es de 4600. 

3.4.- Rigidez, modulo de Young 

La resistencia mecanica y la relacion resistencia-peso no son las unicas propiedades 
que se toman en cuenta para la eleccion de un material para la fabricacion de un 
elemento o estructura mecanica. Existe otro factor importante, la rigidez. Retomando la 
definition de resistencia, que es una medida de la cantidad de fuerza requerida para 
romper una muestra de material; la rigidez es una propiedad que muestra que tanto se 
deformara un material bajo la action de una determinada carga, es decir, i que tan 
elastico es un material ? 

El numero que representa la rigidez es llamado “modulo de elasticidad 6 modulo de 
Young” y es representado por la letra E en los manuales de materiales. El modulo de 
Young es el esfuerzo que serfa requerido para deformar al doble la longitud de un 
especimen, si esto fuera posible. 

Al comparar la rigidez de diferentes materiales, la tabla 3.1 revela que existe una gran 
separacion entre los valores y no existe un patron comun. La separacion entre 
materiales compuestos y metales ha desaparecido. De hecho el acero presenta muy 
buenas propiedades comparadas con las de las fibras. Los metales mas ligeros que el 
acero, como el titanio, el aluminio y el magnesio, el aramid y la fibra de vidrio presentan 
bajas propiedades mientras que la madera practicamente nada. 
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Tabla 3.1.- Modulo de elasticidad y rigidez de varios materiales 


MATERIAL 

E 

D 

E/D 


(msi) 

(lb/pulg.3) 


Madera 

1.4 

0.02 

70 

Titanio-6AI-4V 

16 

0.17 

94 

Acero SAE-1010 

30 

0.3 

100 

Acero SAE -4340 

30 

0.3 

100 

Aluminio 2024 

10.6 

0.1 

106 

Magnesio AZ31B 

6.5 

0.06 

108 

Super aleaciones 

33.6 

0.3 

112 

de Niquel 




Fibra de vidrio E 

10.5 

0.09 

117 

Fibra de vidrio S-2 

12.5 

0.09 

139 

Fibra Aramid 

16.3 

0.05 

326 

Fibra de carbono HS 

32 

0.07 

157 

Fibra de carbono HM 

100 

0.07 

1429 


Desde el punto de vista matematico el modulo de Young es la pendiente del diagrama 
esfuerzo- deformacion en la region elastica. 

3.5.- Rigidez especifica. 

La situacion es la misma para rigidez que para resistencia, se puede ganar mas rigidez 
incrementando la cantidad de material en un componente, pero el peso tambien se 
incrementa. Para poder comparar la utilidad estructural de diversos materiales, se 
necesita tomar en consideracion otra vez el peso, por lo tanto la idea de introducir a la 
ingenieria una relacion rigidez-peso, llamada tambien rigidez especifica, resulta de gran 
ayuda. Cuando se comparan los materiales bajo estas bases, tabla 3.1. nos 
encontramos con la mas extrana coincidencia de la ciencia de materiales: todos los 
metales estructurales comunes, las fibras de vidrio E, y la mayor parte de maderas 
tienen virtualmente los mismos valores de rigidez especifica. "Una de las pequenas 
bromas de Dios" ( Profesor J.E. Gordon Michigan University) 
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3.6. - Dureza. 

Es la resistencia del material a la penetracion, a la deformacion plastica y a la rayadura. 
Existen varios ensayos de dureza para encontrar su valor en distintos materiales, 
siendo lo mas importantes los siguientes: 

- Prueba Brinell, que utiliza cargas de 500 y 3000 kg de carga; se utiliza en hierros, 
aceros y aleaciones no ferrosas 

- Prueba Rockwell, la cual emplea cargas de 60,100 y 150 kg de carga, se puede 
emplear en materiales muy blandos y muy suaves. 

- Prueba Vickers, puede emplearse cargas desde unos cuantos gramos hasta los 10 kg, 
y su versatilidad es muy grande. 

- Prueba Knoop o Tukon.- Emplea cargas menores a 1 kg y se puede medir la dureza 
de casi todos los materiales. 

Las diferencias entre los diferentes tipos de ensayos de dureza radican en los 
siguientes factores: 

- Magnitud de la carga empleada 

- El tipo de indentador utilizado 

- El parametro que se mide de la huella. 

La dureza esta mtimamente ligada con la resistencia maxima del material, por ejemplo 
para los aceros, en el sistema ingles la resistencia maxima del material en lb/ pulg 2 se 
puede aproximar con la siguiente formula: 

Qmax= 500 X BHN 

Donde: BHN es el numero de dureza Brinell 

3.7. Ensavo de impacto. 

Cuando se somete un material a un golpe subito e intenso, en el cual la velocidad de 
aplicacion del esfuerzo es extremadamente grande, el material puede tener un 
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comportamiento mas fragil comparado con el que se observa en el ensayo de tension. 
El ensayo de impacto a menudo se utiliza para evaluar la fragilidad de un material bajo 
estas condiciones. Se han desarrollado muchos procedimientos, incluyendo el ensayo 
Charpy y el ensayo Izod. Este ultimo generalmente se utiliza para materiales no 
metalicos. La probeta puede o no tener muesca, la que tiene muesca en V mide mejor 
la resistencia del material a la propagacion de grietas. 

Durante el ensayo, un pendulo pesado, que inicia su movimiento desde una altura h 0 , 
describe un arco y posteriormente golpea y rompe la probeta; Mega a una altura final h f 

menor. Si se conocen las alturas inicial y final del pendulo, se puede calcular la 
diferencia en su energfa potencial. Esta diferencia es la energfa de impacto absorbida 
durante la falla o ruptura de la probeta. En el caso del ensayo Charpy, la energia por lo 
general se expresa en libra-pie (Ib.-pie) o en Joules (J) donde 1 lb_pie=1.356 J. La 
capacidad de un material para resistir cargas de impacto, a menudo se conoce como 
tenacidad del material. La figura 3.6 muestra esquematicamente la prueba de impacto. 



Figura 3.6. Esquema de la prueba de impacto Charpy 


3.7.1 Propiedades obtenidas a partir del ensayo de impacto. 

A partir de la prueba de impacto se pueden obtener las propiedades siguientes: 
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o Temperatura de transicion. 

La temperatura de transicion es la temperatura a la cual un material cambia de un 
comportamiento ductil a un comportamiento fragil. Esta temperatura puede definirse 
como la energia promedio entre las regiones ductil y fragil, a una energia absorbida 
especifica, o al tener ciertas caracterfsticas en la fractura. Un material sujeto a cargas 
de impacto durante las condiciones de servicio debera tener una temperatura de 
transicion por debajo de la temperatura de operacion determinada por el ambiente que 
rodea el material. 

No todos los materiales tienen una temperatura de transicion bien definida. Los metales 
BCC tienen temperatura de transicion, pero la mayorfa de los FCC no la tienen. Los 
metales BCC absorben valores altos de energia durante las pruebas de impacto; esta 
energia disminuye gradualmente e incluso a veces se incrementa conforme se reduce 
la temperatura. 

o Sensibilidad a las muescas. 

Las muescas causadas por un maquinado, fabricacion o diseno defectuoso son 
concentradoras de esfuerzos y reducen la tenacidad de los materiales. La sensibilidad a 
las muescas de un material puede evaluarse comparando las energfas absorbidas por 
probetas con y sin muescas. Las energfas absorbidas son mucho menores en probetas 
con muesca si dicho material es sensible a estas. 

Relacion con el diaqrama esfuerzo-deformacion. 

La energia necesaria para romper un material esta relacionada con el area bajo la curva 
esfuerzo real-deformacion real*. Aquellos metales con resistencia y ductilidad altas 
tienen buena tenacidad. Los materiales ceramicos y muchos compuestos, por otra 
parte, poseen poca tenacidad, a pesar de su alta resistencia, ya que virtualmente no 
tienen ductilidad. 

Aunque la prueba Charpy es muy simple desde el punto de vista mecanico, con ella se 
pueden disenar varias pruebas de impacto donde se muestra de forma rapida y 
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didactica, la influencia que tienen determinados factores en el comportamiento 
mecanico de los materiales, la figura 3.7 muestra ejemplos de algunas de estas 
maquinas. 



Figura 3.7. Maquinas Charpy con diferentes capacidades 



Como se menciono anteriormente la prueba, consiste en golpear mediante una masa 
una probeta que se situa en un soporte, ver figura 3.8. 


antes del impaeto de splits del. impaeto 



Figura 3.8. Prueba Charpy, a la izquierda antes del impaeto, a la derecha despues de 

este. 


La masa M, la cual se encuentra acoplada al extremo del pendulo de longitud L, se deja 
caer desde una altura H, mediante la cual se controla la velocidad de aplicacion de la 
carga en el momento del impaeto. 
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La energfa absorbida A E por la probeta, para producir su fractura, se determina a 
traves de la diferencia de energfa potencial del pendulo antes y despues del impacto. 
Una vez conocido el angulo inicial de aplicacion de la carga (a) y el angulo final (3) al 
que se eleva el pendulo despues de la fractura completa de la probeta; se puede 
calcular la energfa A E mediante la siguiente expresion (A): 


= PL(cos J3 - cos a) 

Donde: 

P es el producto de la masa M por la aceleracion gravitacional 

3.7.2. Normatividad ASTM 

Las pruebas de impacto Charpy se realizan segun normas internacionales en las cuales 
se detallan las dimensiones de las probetas empleadas en este tipo de ensayo, asi 
como la forma de reportar los resultados de los mismos. De acuerdo con las normas 
ISO (International Standars Organization), los resultados de los ensayos de impacto, en 

probetas entalladas, se suelen expresar en (KJ/m 2 ), para lo cual se divide la energfa 
absorbida para provocar la fractura de la probeta entre la seccion transversal de la 

misma en la zona de la entalla (hxb n ) , figura 3.9, mientras que segun las normas 
ASTM (American Society for Testing and Materials) se reportan los resultados en (J/m), 
donde se divide esa energfa absorbida entre la remanente en la base de la entalla (b n ) 

Las probetas para estas pruebas, tiene forma de paralelepfpedos con una seccion 
transversal de lxl cm 2 y 55 mm. De longitud. Segun las normas ASTM, en su 
especificacion E 23; tanto el percutor (seccion de la masa M que golpea a la probeta) 
como el soporte de la probeta, deben tener dimensiones normalizadas. 
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Figura 3.9 Probetas usadas en el ensayo Charpy, Dimensiones y detalle de la entalladura 


Las entalladuras o muescas pueden variar en su radio pero suele usarse una 
profundidad de 3mm. La figura 3.10 muestra diferentes muescas para un mismo 
material. 



Figura 3.10 Probetas con muescas a diferentes radios. 
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(Criterios de fluencia y fractura) 


Se entiende por falla aquella situacion en que un elemento mecanico ya no puede 
cumplir de manera satisfactoria con la funcion para la cual fue creado, ya sea porque se 
ha deformado plasticamente, se nos ha desgastado o se nos ha fracturado. 

Las teorfas de falla tratan de describir las condiciones bajo las cuales puede fallar un 
elemento mecanico. Por lo tanto, la falla de una pieza, implica estados de esfuerzos en 
un punto que superan la capacidad inherente del material de soportar dichas cargas, 
asf la suposicion basica que constituye el marco de referenda para todas las teorfas de 
falla es esto se producira cuando el esfuerzo principal maximo o el esfuerzo cortante 
maximo, alcance o supere el valor del mismo parametro obtenido en una prueba de 
tension simple. 

A lo largo de los anos se han postulado un sin numero de teorfas de falla, 
mencionandose a continuacion una de las mas importantes, asf como el tipo de material 
para el que son valida. 

1. Teona del Esfuerzo Normal Maximo (Materiales fragiles). 

2. Teona del Esfuerzo cortante Maximo (Materiales ductiles). 

3. Teona de la Energfa Maxima de la Distorsion (Materiales ductiles). 

4. Teona de Mohr Modificada (Materiales fragiles). 

4.1. Teona del esfuerzo normal Maximo 

Esta teorfa establece lo siguiente: la falla de un elemento sometido a un estado 
multiaxial de esfuerzos se producira cuando cualquiera de los esfuerzos principales 
alcance a superar la resistencia maxima del material, por lo tanto, un elemento sera 
seguro siempre y cuando se cumplan las condiciones siguientes: 
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F.S. 


y 


1^2! — 


F.S. 


(4.1) 



Figura 4.1.- Representation grafica de la teoria del esfuerzo normal maximo. 

Se puede apreciar que si se grafica un punto cuyas coordenadas sean <Ji y a 2 y cae 
dentro del cuadrado el elemento sera seguro, por el contrario si cae fuera, el elemento 
sera inseguro, esto es, que podrfa darse la falla. 

Esta teoria tiene como principal inconveniente que se asume que la resistencia maxima 
del material a tension es la misma que a compresion y en los materiales fragiles casi 
nunca se cumple con tal situacion 


4.2. Teoria del Esfuerzo Cortante Maximo. 

La falla de un elemento sometido a un estado multiaxial de esfuerzos se producira 
cuando el esfuerzo cortante producido en la pieza alcance 0 supere al esfuerzo de corte 
que se produce en el punto de fluencia de una probeta sometida a una prueba de 
tension simple. 
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De ese modo, se sabe que el esfuerzo cortante maximo (x mx ) producido en un elemento 
sometido a un estado biaxial de esfuerzos se puede calcular mediante la expresion 
siguiente: 


Tambien, con ayuda del circulo de Mohr se puede ver que: 





O'* &■-> 


2 



Figura 4.2. Circulo de Mohr. 


Por otro lado, se sabe que en una probeta sometida a una carga axial (como en la 
prueba de tension), sobre pianos a un angulo de 45 Q con respecto a los pianos 
perpendiculares a la carga aplicada, se produce un esfuerzo cortante maximo que es 
igual a la mitad del esfuerzo normal producido, esto es: 


mx 


<j 


2 


Y cuando se alcanza el punto de fluencia: 
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Por lo tanto: 




U _L 

2 


Debiendose cumplir lo siguiente: 

|cti-ct 2 | ^ a f 

Donde: 

Qf = resistencia a la fluencia del material 

Debiendose cumplir con la condition de que Oi y a 2 sean de signos opuestos, esto es, 
uno debe actuar a compresion y el otro a tension. En dado caso, que ambos sean a 
tension 6 ambos a compresion debe satisfacerse lo siguiente: 

|Qi I < Qf y |cj 2 |—C7f 

La solucion grafica de esta teorfa la desarrollo el ingeniero Paolo Tresca y se muestra 
en la figura 4.3. 



Figura 4.3.- Representation grafica de la teoria del esfuerzo cortante maximo. 
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4.3. Teoria de la Energia Maxima de Distorsion. 

Esta teoria fue propuesta por Huber y mejorada posteriormente por Von Mises y 
Hencky por lo que tambien se le conoce como criterio de Mises-Hencky. 



Figura 4.4. Richard Von Mises 


Esta teoria surgio al observar el comportamiento de los materiales sometidos a cargas 
hidrostaticas y establece lo siguiente: “La falla de un elemento sometido a un estado 
multiaxial de esfuerzos se producira cuando la energia de distorsion por unidad de 
volumen alcance o supere la energia de distorsion por unidad de volumen que se tiene 
en el punto de fluencia en una prueba de tension simple”. 

Se puede establecer entonces que la cantidad de energia invertida en deformar un 
material es el area bajo la curva en el diagrama esfuerzo-deformacion de ingenieria 
(figura 4.5) y se puede calcular por medio de la ec. siguiente: 


U = u v - u d 

Donde: 

Uv= Es la energia que absorbe el material en el cambio de volumen y 
Ud= es la energia por cambio de forma (distorsion). 

Despejando a Ud se tiene: 


U d =u- u v 
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Figura 4.5. Area bajo la curva en el diagrama esfuerzo-deformacion de Ingenieria 

Para un estado multiaxial de esfuerzos, la energfa de distorsion para unidad de 
volumen, se puede calcular asf: 


Ud =—*(<7l 2 ) + (<r2 2 )-[<7l-<72] 
6G 


donde G es el modulo de elasticidad al code yo 1 yo 2 son los esfuerzos principales. 

Para calcular la energfa maxima de distorsion por unidad de volumen en le punto de 
fluencia en una prueba de tension simple se considera lo siguiente: 

<72 = 0 
<t1 = <t/ 

La primera, por que se trata de una prueba de tension y la segunda condicion porque 
se esta considerando en el punto de fluencia. 

Asf, Sustituyendo en la ec. se obtiene: 

Igualando ambas expresiones se puede establecer que un elemento sera seguro 
siempre y cuando se cumpla lo siguiente : 

G \ +CF 2 
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Y aplicando un factor de seguridad (FS) la ecuacion de Von Mises quedaria asi. 

°\ + G 2 ~ G \ G 2 - ( cr f /F.S ) 2 

La representacion grafica de esta teoria es una elipse como la que se muestra en la 
figura 4.6. 




firea. disponible para diseno 

-Yf 


Yf 


■j\V 


ll Tf 

_X 

f 



-Yf 


Figura 4.6.- Representacion grafica de la teoria de la energia maxima de distorsion 


4.4. Teoria de Mohr Modificada 

Esta teoria fue sugerida por el ingeniero aleman Otto Mohr y puede utilizarse para 
predecir el efecto de un estado biaxial de esfuerzos en un material fragil cuando se 
encuentran disponibles los resultados de varios tipos de ensayos. Supongase que a un 
material fragil se le somete a una prueba de tension y a una prueba de compresion y a 
partir de ellos se obtienen la resistencia maxima a tension (a ) y la resistencia 

max 

maxima a compresion ( ct ) para dicho material el estado de esfuerzos producido en 

maxc 

el punto de esfuerzo maximo se presenta en la figura 4.7. Para poder analizar el caso 
cuando ct i y ct tienen signos opuestos, se realiza una prueba de torsion y a partir de 

dicho ensayo se determina la resistencia maxima al corte del material (t ). Dibujando 

max 

al cfrculo con centro en el origen del sistema de coordenadas nos representa al estado 
de esfuerzos correspondiente a la falla en una prueba de torsion. 
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Figura 4.7.- Circulos de Mohr correspondientes a las pruebas de tension, compresion y 

torsion 

El criterio de Mohr es logica extension de este hecho y de acuerdo con el, un estado de 
esfuerzos dado es seguro si su representacion mediante un cfrculo este queda dentro 
completamente del area limitada por la envolvente de los circulos correspondientes a 
los datos obtenidos en las distintas pruebas realizadas. 

A la teoria de Mohr todavia se le puede hacer un pequeno cambio para ponerla de 
acuerdo con los resultados experimentales, consiste en extender las Imeas del primer y 
tercer cuadrante dentro del segundo y cuarto como se puede apreciar en la figura 4.8. 
Esta teoria se aplica mejor al diseno en forma grafica. 


a 2 



Figura 4.8.- Representacion grafica de la teoria de Mohr Modificada 
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En el primer cuadrante debe cumplirse: 


ff i ^ 

< ff, 


Y en el tercer cuadrante debe cumplirse que: 



EJERCICIOS: 

1. La placa que se muestra en la figura fue disenada de acuerdo a un F.S.=2 utilizando el 
criterio de Mises-Hencky. El material con la que esta echa la placa, tiene una resistencia a 
la fluencia de 450 MPa y el valor del esfuerzo tr x = 180 MPa, Calcule el valor del esfuerzo 
a y que se puede aplicar. 



> 


g x = 180 MPa = oi 


r = 0 


Criterio de Mises-Hencky 




cr, — lBOer, — 18225 = 0 
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oy =450 MPa, 
F.S.= 2 


—b ± Vb z — 4ac v 180 2 t^/C-180) 2 - 4 ( 1 ) (-18225) 

2a Xl1 ~ 2(T) 


180 + 324.49 

X, = -= 252.24 MPa. 

1 2 


180-324.49 

X ? = -= -77.24 MPa. 

2 *1 


^2 



2. Hallar la presion interna que producira fluencia en las paredes de un recipiente 
cihndrico hecho de Acero con una resistencia a la fluencia de 36000 lb/pulg. 2 . El 
recipiente tiene un radio de 32.5 pulg. y un espesor de pared de 0.1875 pulg.. Realice el 
calculo utilizando: 

a) La teoria del Esfuerzo Cortante Maximo. 

b) Criterio de Mises-Hencky. 
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V x 7 


1 N 


<?2 


T = 0 


gtj = Esfuerzo Radial o circunferenciaL 
&2 = Esfuerzo Longitudinal. 

a) Usando la teoria del Esfuerzo Cortante Maximo. 


= 



PA 

PA 

1 


= 21 y 

ii 

^ |. 


PA 


Gf2t 

p — I — 

3600 x 2 x 0.1875 

It 


p °- d - 

65 


P e = 207.69 psi 

b) Usando el criterio de Mises-Hencky. 


Paraun cilindro, a 7 = —a* 

2 2 1 

a?+ai ~w 2 = 

1 1 2 

G l + C^i)* ~ u ^2 a ^ = W 

-l 2 + ^l 2 -^l 2 = W 2 
i*i *=(°rf 


F.S.= 1 


G-y = j-Gj? = I— ( 36000) 2 = 41569.21933 psi, 
\ N 3 
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P.d er,2t 41569.21938 (2)(0.1875) 

«7h=— -R = -i— =--- = 239,32 psi 

1 It B d 65 K 


Esta presion es la que producira realmente fluencia en el cilindro. 


3. Una barra redonda se somete a la accion de un momento torsionante de magnitud Mt, 
al mismo tiempo se aplica un momento flexionante que es igual a 2Mt. Si la barra tiene un 
diametro de 2 pulg.. Calcule el valor de Mt utilizando la teori'a del Esfuerzo Normal 
Maximo, asuma que la resistencia maxima del material es de 24000 psi, y el factor de 
seguridad es de 2. 






M = 2M t 







M C _ 2Af t D64 
~~T = 2tt(Z) 4 ) 


= 24000 psi 
D = 2" 


64M t 

kD 3 



16M t 
T ttD 3 


^max 



+ T 2 



^max 


32 Mt f32M t \ 2 t ISM, 2 _ u max 
ttD 3 ^ IttD 3 / ttD 3 F.S. 
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32M t |f32M f ^ 2 ( 16M t 2 _ 24000 

jwcov + ^(2p -~r~ 


I - 

l,27M t + | l,61Z9JVf [ + 0.40M e 2 = 12000 


l,27M t + [Mf (2.0129) = 12000 


1.27M t + 1.4 lM t = 12000 


M = 


12000 

2.68 


Af e = 4477,61 


4. Una placa de acero de 38 x 38 cm soporta esfuerzos normales sobre sus orillas, ax 
actua a tension e ay a compresion cuando actuan dichos esfuerzos la longitud de la 
placa en la direccion “y” se reduce en 0.2 mm. Asuma que la resistencia a la fluencia es 
de 4500 kg/cm 2 y el F.S.=2 y que utilizando la teoria del Esfuerzo Cortante Maximo. 
Calcule el valor de ax e ay. 

°y 

S y = —0.2 mm ; 


oy = 4500 


F.S. = 2 

Kg 


cm- 


< 




y 

i 

1 


4 


T = 0 


38 cm 


38 cm 
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Recordando la Ley de Hooke para esfuerzos normales multiaxiales se tiene: 

£x = -^*(ax-/day-juaz) 

ey = —* (ay - juax - juaz) 

E 

£z = -*(az-/iiax - juay) 

E 


Considerando que: 


a 2 = 0 n = — 


E = 2.1xl0 6 


Kg 


cm 1 - 


(para el acero) 


Se calcula la deformacion unitaria sobre el eje y 

S„ — 0,02 cm 


e v = -Z = ——- = 5 . 26 xl 0“ 4 

y L y 3 8 cm 


cm 

cm 


Considerando que hay esfuerzos sobre los ejes x e y 

1 / 1 


5.26*10-* =-(*>.— j„,) 


Considerando que: 


cr,. = — 5 . 26 jclO - 4 (fT) + -c x 


c y = —S. 26 xl 0 “ 4 ( 2 . 1 xl 0 6 ) + -ff, r 


CT x =C7i 


CT y =CT 2 


Se tiene: 


tr 2 = —1104, 6 -j —cr ± 
3 


Usando la Teona del Esfuerzo Cortante Maximo. 


G f 

CT-, — ff, = —— 

1 4 F.S. 


^-(- 1104.6 + ^) = 


4500 


Uh + 1104.6 --cp, = 2250 
1 3 1 


— Oh + 1104.6 = 2250 
3 1 
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o 1 = (2250- 11.04.6) = 1718.1 


Kg 


cm" 


1 Kg 

o 2 = -1104.6 + -(1718.1) = —S31.9— 


cm“ 


Comprobado: 


E„ = 


1 / 


y 2.1 jc10 6 


(—531.9 - -(1718.1) - o ) = —5.26xl0 -4 —— 
\ 2 / cm 
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CAPITULO 5 

ESFUERZOS VARIABLES CICLICOS O DE FATIGA 


5.1. Factor teorico de concentracion de esfuerzos [Kt). 

Todo cambio en la seccion transversal de un elemento produce un esfuerzo mayor que 
el predice la resistencia de materiales elemental, eso no significa que las ecuaciones 
basicas no tengan algun valor, sino que simplemente tienen que ser corregida por un 
factor adecuado, el valor de dicho factor ha sido obtenido ya por tecnicos y cientfficos 
utilizando tecnicas como fotoelasticidad, barnices, y en los ultimos anos el analisis 
mediante el elemento finito (MEF), figura 5.1, y los resultados obtenidos los han 
presentado en forma de tablas y graficas. 



scenar1o_l 
LORD SROUP 1 
Stress 
Von Mises 

Unit = N/mm A 2 (MPa) 


Elem Nodal Result 
Averaged at Nodes 


Model Maximum = 
2.306e+002 




2.084e+002 
1.903e+002 
1.721e+002 
1.539e+002 
1. 358e+-002 
1.176e+002 
9.946e+001 
8.129e+001 
6.313e+001 
4.496e+001 
2.680e+001 
8. 635e-»-000 


Model Minimum = 
8. 635e+000 





Figura 5.1. Distribucion de los esfuerzos en una placa barrenada segun los programas 

Unigraphics y Algor. 


Tomese por ejemplo el caso de una placa semi-infinita de area transversal 
uniforme sometida a una carga axial (como se muestra en la Figura 5.2.a.). Se espera 
entonces que el esfuerzo se distribuya lineal y uniformemente por toda el area, lo que 
se representa como Ifneas que asemejan las trayectorias de flujo de un Ifquido dentro 
de una tuberfa; dichas Ifneas pueden verse en los analisis fotoelasticos de esfuerzos, y 
en este caso estan igualmente espaciadas. La magnitud del esfuerzo nominal o nom 
sera: 

nom = F/A 

Donde F es la carga axial distribuida y A el area transversal. 
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Figura 5.2. Distribution de Esfuerzos en Presentia de Concentradores 

Ahora considere una placa con una ranura orientada longitudinalmente. El efecto 
inmediato es una reduccion del area efectiva en la seccion transversal donde se ubica 
la ranura, lo que implica un aumento en el esfuerzo nominal; sin embargo, el esfuerzo 
no se redistribuye linealmente sino que se acumula o concentra cerca de la ranura (tal 
como lo muestran las Imeas de esfuerzo en la Figura 5.2.b.). El efecto de una ranura 
transversal sobre el esfuerzo es mayor ya que la transicion del area efectiva es mas 
drastica (Figura 5.2.C.). Por esta razon, a estos detalles geometricos que alteran la 
uniformidad de la seccion transversal de un elemento de maquina se les llama 
concentradores, elevadores o intensificadores de esfuerzos. 

Considere ahora una placa plana semi-infinita con un orificio elfptico, lo 
suficientemente lejos de los bordes como para descartar una falla por area reducida; 
sean a y c los ejes semiejes transversal y longitudinal respectivamente. Como ya se 
observo, cerca del orificio se produce un mayor esfuerzo que en el borde de la pieza, 
denominado CT ma x> a n0 in y se calcula a traves de un parametro de concentration de 
esfuerzos (Kt) que es funcion de: 

■ La geometrfa de la pieza. 

■ La geometrfa del concentrador. 

■ El tipo de carga a la cual esta sometida. 

Se define entonces: 

-51 - 

Mtro. FELIPE DIAZ DEL CASTILLO R. 





FES-CUAUTITLAN 


DEPARTAMENTO DE INGENIERIA 



Recuerde que los esfuerzos nominales CT n0 m y Tnom se calculan con el area 
reducida (area neta) asumiendo la distribution de esfuerzos correspondiente a una 
geometna uniforme. 


Existen graficas y ecuaciones empfricas como el de la Figura 5.2. (consulte 
referencias bibliograficas), para las combinaciones mas comunes de geometrfas de 
piezas, concentradores y tipos de cargas; dichas ecuaciones cuales se pueden 
programar para calculos repetidos, tomando como datos de entrada los parametros 
geometricos del concentrador. 

Cuando no exista information sobre un caso particular de concentradores de 
esfuerzos se puede recurrir al Analisis por Elementos Finitos (mas conocido por su sigla 
en ingles FEA), donde los valores de esfuerzos se calculan automaticamente 
(representados por curvas de colores que representan diferentes niveles de esfuerzos), 
a partir de la geometna, condiciones Ifmites o restricciones y las componentes de carga. 
Se obtienen valores de esfuerzos y deformaciones consistentes con valores teoricos y 
experimentales, siempre y cuando los datos de entrada sean correctos y el tipo y 
tamano de malla sea adecuado para la geometna del concentrador. 


XliU 
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a 



Tm 

~ Y~ 

-j._ i O’ max 
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Figura 5.3. Concentrador de esfuerzos eliptico 
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Por lo tanto, las ecuaciones basicas de la resistencia de materiales se pueden escribir 
de la siguiente manera, ya tomando en cuenta el factor Kt 


Cargo. Axial 


P 

cr = K,- 


Torsion - r = K, - 

* 2 / 


Flexion 


<r = K 


e 


M.C 

I 


De todo lo anterior se puede deducir que: 

■ Una pieza con concentradores de esfuerzos puede fallar bajo cargas cuyo valor sea 
inferior al valor nominal de diseno. En otras palabras, para el calculo de factores de 
seguridad no cuenta el esfuerzo nominal sino el esfuerzo maximo inducido por el 
concentrador de esfuerzos. 

■ La falla se iniciara con mayor probabilidad en el borde del concentrador, pues es allf 
donde se genera el esfuerzo maximo. 

■ Un concentrador sera mas peligroso en la medida en que sea mas agudo su radio de 
curvatura, genere un cambio de seccion mas abrupto o una seccion reducida mas 
pequena, y/o se encuentre en la zona de la pieza sometida al mayor estado de carga. 
Gracias a que la falla no se produce de inmediato, se puede detectar la deformacion de 
la pieza a tiempo, retirarla, redisenarla y reemplazarla. 

Para fines practicos de diseno, simplemente se calcula el esfuerzo corregido teniendo 
en cuenta el area reducida y un factor de seguridad razonable. 

■ Para materiales fragiles, sf se consideran los efectos de los concentradores, ya que en 
ausencia de zona plastica (incluyendo la de fluencia), los esfuerzos locales alcanzan 
directamente la falla generando microfracturas que se propagan instantaneamente 
generando la falla de la pieza sin deformacion apreciable. 
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■ Un caso especial son los materiales fragiles de fundicion, los cuales tienen 
“concentradores propios” representados en defectos del material tales como impurezas 
(escoria y arena de moldeo), poros y grietas, y cuyos efectos estan incluidos en la 
resistencia reportada a partir de los ensayos del material. En la practica, los 
concentradores pequenos se desprecian ya que su efecto en el aumento del esfuerzo 
no es significativamente mayor al de los defectos propios del material. 

5.2. Esfuerzos variables, ciclicos o de fatiqa 

Se ha estudiado ya el efecto que tienen los diferentes tipos de cargas cuando actuan 
sobre un cuerpo pero, considerando que son estaticas, esto es que no fluctuan con 
respecto al tiempo. Sin embargo, la mayor parte de maquinas y elementos estructurales 
estan sometidos a cargas que no son estaticas y que ademas pueden variar en 
magnitud, este tipo de aplicaciones se produce en los elementos ciclicos o de fatiga. 

Expertos en la materia estiman que entre el 80% y 90% de todas las fallas sin servicio 
son causadas por fatiga, y por tanto se debe reconocer la importancia de esos 
esfuerzos en el diseno de elementos de maquinas. 

Para disenar un elemento sometido a cargas variables debe conocerse o aproximarse 
la variacion del esfuerzo con respecto del tiempo. 

Ademas en muchas ocasiones dichos esfuerzos varfan de manera irregular y I que es 
peor de manera impredecible, por ejemplo; el resorte de la suspension de un automovil, 
la estructura de un avion, una flecha que transmite potencia, los dientes de un engrane. 
En consecuencia debe construirse un patron de variacion que sirva como base para 
realizar el diseno, la forma exacta de la curva, no paree ser de particular importancia. Lo 
que sf es importante es determinar el valor de los esfuerzos maximo y mfnimo a los que 
se va a someter el elemento, de esa manera los investigadores han propuesto una 
variacion senoidal del esfuerzo con respecto al tiempo, de acuerdo a la ecuacion 
siguiente: 

o= o m ± o r sen wt 
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Donde: 

Q m = Esfuerzo medio o promedio. 

Y se calcula de la siguiente manera: 

omx + crmin 


CT r = Esfuerzo variable o alternante 
Y se calcula de la siguiente manera: 

omx-c rmin 

° r ~ 2 

Finalmente se define a: 


Donde: 

a mx = Esfuerzo maximo 
CTmin = Esfuerzo minimo. 
R = Factor de simetrfa 


<7 min 

OftlX 


A partir de la ecuacion anterior se pueden obtener comportamientos basicos de los 
elementos sometidos a cargas variables y que se describen a continuacion. 

a) Esfuerzo estatico 

O r = 0 


a 


A 


R=1 


* $ 
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b) Esfuerzo completamente invertido 


o m = 0 



c) Ciclo repetido 




a 


R=0 



d) Esfuerzo de tension o compresion 

O r < O m 
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0< R< 1 . Tension 

VvVvVvVv 

-1<R<0 . Compresion 

VvWvWv -L 


e) Esfuerzos asimetricos 




a 


-1 < R <0 



Con el fin de estudiar el comportamiento de los materiales bajo cargas ciclicas los 
ingenieros utilizan una maquina de prueba que imparte una carga senoidal a una 
probeta, dicha maquina se conoce como maquina de Moore y con los resultados 
obtenidos se construye un diagrama de esfuerzo contra numero de ciclos (Curvas de 
Wohler) 
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Se debe subrayar el hecho de que la probeta se encuentra perfectamente pulida y que 
se le da una forma afilada hacia el centro con la finalidad de reducir al rmnimo la 
presencia de concentradores de esfuerzos. 



Figura 5.4.- Diagrams de una maquina para prueba de flexion invertida de R.R. Moore 

Debe mencionarse que solo las aleaciones ferrosas (aceros y hierros fundidos) asf 
como las aleaciones de titanio, muestran un Ifmite a la fatiga bien definido, los demas 
materials no. Si no se dispone el valor exacto del Ifmite a la fatiga, se puede hacer uso 
de las relaciones que se muestran en la tabla 15.1 del manual, obteniendose por 
enfasis en que esas aleaciones consideran una confiabilidad del 50%. 



Figura 5.5.- Curvas de esfuerzo -numero de ciclos (Curva de Wohler) 
para un acero y una aleacion de aluminio 
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Si no se dispone de las caracterfsticas exactas de un material bajas cargas cfclicas se 
puede hacer uso de las relaciones dadas en la tabla 5.1: 


Tabla. 5.1. 


Material 

Flexion 

Cargas axiales 

Torsion 

Aceros 

Ge' =0.5 Gmax 

Ge' = 0.425Gmax 

Ge' = 0.25Gmax 

Fundiciones de 
aceros 

Ge' = 0.4Gmax 

Ge' = 0.34Gmax 

Ge' = 0.8Gmax 

Aleaciones no 
ferrosas 

Ge' = 0.3Gmax 

Ge' — 0.255Gmax 

Ge' = 0.22Gmax 


Donde: 

Gmax = Resistencia maxima del material 
T e '= Limite a la fatiga bajo esfuerzos cortantes. 

- Todas las relaciones consideran una confiabilidad de 50% 

5.3. Resistencia a la fatiga. 

Hay que senalar que los valores del limite a la fatiga dados en la tabla se determinan 
estadfsticamente bajo condiciones de laboratorio. Sin embargo, la mayor parte de las 
situaciones de diseno involucran piezas bajo condiciones mucho mas adversas que las 
presentes en los ensayos de fatiga a flexion y por tanto, la resistencia practica a la 
fatiga es mucho menor que la teorica, asf, el valor obtenido a partir de la prueba de 
flexion completamente invertida y los valores correspondientes a otros tipos de carga se 
van modificando mediante distintos factores y que afecta de manera negativa el valor 
obtenido del limite a la fatiga, asi el valor ya corregido de o e o T e ' se conoce como 

resistencia a la fatiga del elemento y se designa como G e o T e (sin la “prima”) las cuales 
se pueden obtener mediante las relaciones siguientes: 
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f i A 


(J G — (Jp 


Kf 


xe = xe 5 


VJvi j 

f 1 ^ 


V Kfy 


(Ka)(Kb)(Kc)(Kd) 
(Ka)(Kb)(Kc)(Kd) 


Donde: 

Kf = Factor de correccion por concentracion de esfuerzos 
Ka = Factor de correccion por acabado superficial 
Kb = Factor de correccion por tamano 
Kc = Factor de correccion por confiabilidad 
Kd = Factor de correccion por temperatura 


5.3.1. Factores de correccion 

a) Factor de correccion Kf 

Bajo carga dinamica cada material presenta una respuesta o sensibilidad diferente a la 
presencia de muescas, lo que hace necesario utilizar un factor de concentracion de 
esfuerzo a la fatiga Kf , el cual se diferencia de Kt al tener en cuenta el material. En 
general, entre mas ductil es un material menos sensible sera a la presencia de 
muescas; y dado que la ductilidad en metales se relaciona con bajos valores de dureza 
y resistencia, se obtiene que los materiales blandos presentan menor sensibilidad a las 
muescas. 

Ademas, la sensibilidad tambien es funcion del radio de la muesca: a medida que este 
tiende a cero, la sensibilidad tambien se reduce y tiende a cero, lo que compensa la 
tendencia de Kt hacia infinito conforme a que la grieta se agudiza. Gracias a esto, los 
esfuerzos generados por cargas dinamicas en las puntas de muescas y microdefectos 
del material no son tan grandes como se podrfa esperar, o de lo contrario, solo se 
podrfan disenar piezas de materiales perfectos (que por supuesto, no existen). 

Peterson definio la sensibilidad a las muescas q de un material en terminos de la 
concentracion de esfuerzos estatica y dinamica: 


q 


K f - 1 

—^ ■ 0< q< 1 

K - 1 1 
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De donde: 

K f = 1+ q ■ (K t - 1) 

En la figura 5.6. se puede observar el comportamiento tanto de Kf como de q en funcion 
del radio de la muesca. 



Figura 5.6. 


b) Factor de correccion Ka 

A las probetas de ensayo a fatiga se les da un acabado especular para eliminar 
imperfecciones superficiales que den lugar a concentradores de esfuerzo. Una pieza de 
comun de diseno suele presentar un acabado mucho mas aspero y por tanto, hay 
mayor riesgo de fractura. En la Figura 5.7 se relaciona el coeficiente de acabado 
superficial con el tipo de proceso de manufactura o acabado terminal y la resistencia del 
material (a mayor resistencia, mayor sensibilidad). 
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■hotm* a mnweeot, opi 



Figura 5.7. Factor de correccion Ka de acabado superficial. 


c) Factor de correccion Kb 

Generalmente se suele aumentar el area transversal de una pieza para disminuir el 
esfuerzo nominal e incrementar asf el factor de seguridad bajo la suposicion de una 
resistencia constante como funcion del material. Pero la probabilidad de presencia de 
una grieta que propicie una fractura es mayor entre mas grande sea la pieza, lo cual 
resulta contraproducente. 


Tabla 5.2. Valores recomendados para el factor Kb 


Tamaho (mm) 

Kb 

D < 7.6 

1 

7.6 < D < 50 

0.85 

D > 50 

0.75 


Estos criterios deben manejarse con reserva en materiales no ferrosos. 
d) Factor de correccion Kc 

Las medidas son datos estadfsticos, por lo tanto hay un error inherente en los valores 
nominales dados, por lo tanto, si se requiere una confiabilidad mayor del 50% deben 
usarse los factores de correccion que se muestran en la tabla 5.3. 
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Tabla 5.3. Factor de correccion por confiabilidad (Kc) 


Confiabilidad (%) 

Factor de correccion Kc 

50 

1.0 

90 

0.897 

95 

0.868 

99 

0.814 

99.9 

0. 753 

99.99 

0.702 


e) Factor de correccion por temperatura 

Por lo comun las pruebas a la fatiga se hacen a la temperatura ambiente. A bajas 
temperaturas la tenacidad a la fatiga se reduce y a temperaturas moderadamente altas 
se incrementa. Pero a altas temperaturas desaparece el codo Ifmite de resistencia a la 
fatiga (materiales ferrosos) haciendo que la resistencia a la fatiga siga declinando con el 
numero de ciclos. Para temperaturas cercanas o por encima del 50% de la temperatura 
de fusion del material, la termofluencia se hace significativa, y el procedimiento de 
diseno de esfuerzo-vida ya no es valido (falla primero por fluencia que por fatiga). 

Si t <160 g F (71 9 C) Kd = 1 

620 

Si t>160 e F se aplica Kd= —-— 

460 +1 

Donde: 

t = temperatura en °F 
5.4. Ecuaciones de diseno 

El diagrama de Wohler analizado hasta ahora solo muestra el comportamiento de la 
resistencia a la fatiga relacionando la magnitud de los esfuerzos alternates con el 
numero de ciclos, lo que constituye un caso particular donde los esfuerzos medios son 
nulos. 

Como se muestra en la Figura 5.8, el diagrama de Wohler es en realidad un piano de 
corte de la superficie de falla generalizada para am = 0 . La Figura 5.7.b. muestra la 
proyeccion de pianos de corte para diferentes valores de am de donde puede deducirse 
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que a mayor valor de am la resistencia a la fatiga disminuye, es decir, la componente 
alternante que hace fallar la pieza es cada vez menor. 

& max — CTf + CT/n &r — & max ~&m 



Li prnyecO&r\ - Jg {djjgrjnu* 5W LA pto/Etddn ^ fdi*frarn j* 

de rqn^tanltf 5 

Figura 5.8. Superficie De Falla Generalizada Para Un Material Ferroso & Pianos De 
Proyeccion Fuente: NORTON, Robert L. Diseno De Maquinas. Mexico: Prentice-Hall, 
1999. pAll 

Para entender mejor esto, considere lo que ocurre con una serie de piezas identicas 
sometidas a varios ensayos de falla a la traccion (N = 100). Si la pieza esta libre de 
esfuerzo iniciales (am = 0 ), el esfuerzo aplicado necesario para hacer que la pieza falle 
es igual a la resistencia maxima del material ( <J r = <J max ). Pero si la pieza tiene 
esfuerzos residuales a compresion, habra que aplicar un esfuerzo mayor a la 
resistencia para alcanzar el valor de rotura. 

Final y consecuentemente, si la pieza contiene esfuerzos residuales a tension, el 
esfuerzo aplicado que genera la falla sera menor que la resistencia del material !!!. Esto 
explica porque la superficie de falla tiende a un nivel de resistencia igual a cero 
conforme a m crece en sentido positivo hasta igualar la resistencia ultima a la rotura. 


Mtro. FELIPE DIAZ DEL CASTILLO R. 


- 64 - 



FES-CUAUTITLAN 


DEPARTAMENTO DE INGENIERIA 


Ademas de lo anterior, resulta de importante interes estudiar la interaction entre 
esfuerzos medios y alternantes y su incidencia sobre la resistencia para un instante 
tiempo dado, y en particular, analizar que sucede mas alia del rango de alto ciclaje ( N > 
10 6 ciclos ), en especial cuando se desea disenar a vida infinita bajo esfuerzos 
fluctuantes. La Figura 5.9 muestra diferentes Ifneas de falla segun el criterio de 
distintos autores, las cuales corresponden a pianos de corte de la superficie de falla 
para un N 3 > 10 6 6 N = 10 8 (material ferroso o no ferroso respectivamente). 



El area bajo cada una de esas curvas es considerada como la zona segura de diseno. 
A menor area, mas conservador es el criterio de falla. Normalmente se acepta la Ifnea 
de Soderberg como el criterio mas practico; sin embargo, en materiales ductiles el 
criterio de falla no es solamente la rotura sino tambien la deformation plastica, por lo 
que hay que tener tambien en cuenta la Ifnea de fluencia. Las ecuaciones de estas 
curvas son las siguientes: 

a) Parabola de Gerber: 


1 , crm err 

-= (- ) 2 + — 

F.S cr max ere 


b) Linea de Goodman: 


1 crm err 
F.S cr max ere 


c) Linea de Soderberg: 

1 crm err 

F.S cr/ ere 


Mtro. FELIPE DIAZ DEL CASTILLO R 


- 65 - 








FES-CUAUTITLAN 


DEPARTAMENTO DE INGENIERIA 


Y para elementos sometidos a esfuerzos cortantes: 


(^) +(^: 

T f T 


Eiemplos 

El limite a la fatiga para cierto acero es de 2800 kg/ cm 2 y su resistencia a la fluencia es 
de 3600 kg/ cm 2 . Un eje hecho de este acero muestra un cambio brusco de seccion, por 
lo tanto, en dicho punto debe considerarse un factor de concentracion de esfuerzos Kf= 
2, el modulo de seccion en el punto mas peligroso es de 80 cm 3 . Calcule el valor del 
momento flexionante maximo completamente invertido para una duracion infinita se 
requiere de una confiabilidad de 95% y el factor de seguridad de 2. 




a e ■ = 2800 kg / cm 2 

a f = 3600 kg / cm 2 Conf = 95% Kf = 2 F.S = 2 

z = 80 cm 3 Modulo de seccion 

Segun Soderberg: 

1 _ am ar 
F.S af ae 


Y como es un esfuerzo completamente invertido: 

a m = 0 


<*e = O e 






1 

¥ 


\ 

ka.kb.kc.kd 


be tablas: kc= 0.868 

1 t , . .. . , T xD l 

z = — y como se trata de una seccion circular I = — 

C 64 
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7lD VO 3 


C 64 D 32 


D= 


( 32z ) 

1/3 

f 32x80 

v Pi v 


^3.1416 J 

3.868 


Kb= 0. 


1/3 


= 9.34cm = 93.4 mm 


Kf= 2 


a e = 2800 


f i A 




= 0.75*0.868 = 911.4kg/cm 2 


o r = o e l F.S = 914.4 / 2 = 455.7 kg/ cm 2 


2a 

<*r = (CW- <7min) / 2 = (<W (-<T min )) / 2 * —^ = O n 

2 °min 


Se calcula el esfuerzo flexionante: 


O max — 


Mmx.C 


O max — 


Mmx. 


I Z 

M mx = CT max ■ z = (455.79) (80) = 36456 kg . cm 


2. La varilla escalonada que se muestra en la figura, esta sometida a una fuerza axial 
cuyo valor varia de manera continua entre 6000 y 12000 lb. La varilla fue maquinada y 
rectificada a partir de una barra de acero 1045 L.S. calcule el F.S resultante. 



0 D.?C 

r 1 —— ? “* 


Utilizando la ec. de Soderberg. 

1 cm err 
F.S of oe 


Pmin 
omin —-— 
A 


4 Pmin 4ar6000 

nd 2 tf(Q,75) 2 


13581.22Psi 


4 Pmx 4jc12000 
nd 2 tt(Q,75) 2 


27162.44Psi 
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<rmx + <rmin 27162,44+13581,22 

cm =---=---= 20371.83Psi 

2 2 

<jmx — umin 27162,44 — 13581,22 
cm =---=---= 6790,61Psi 


ae = crff 1 



ka 


kb • kc • kd 


0.75=19mm 


d= 19mm => kb= 0.85 


De tablas: 


Ka= 0.9 ; Kc=1 ; Kd=1 


Kf= 1+ q( Kt-1) 


D 1 

— =-= 1,33 

d 0,75 


r 0,075 


d 0.75 


= 0.1 


Kt= 1.7 


q= 0.78 


Kf= 1+0.78(1.7-1)= 1.546 


af=77000Psi y a max = 91000Psi 
ae'= 0.425amax= 0.425( 91000)= 38675 psi 

ce= 38675( 1/1.546)(0.9)(0.85)=19137.37 psi 
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1 

/20371,83\ 

/ 6790,6 \ 

~ f 7 s ~ 

\ 77000 ) 

VL9137.37/ 


0.6194 


O F.S= 1.6144 


3. La seccion de un eje de diametro D se une a una seccion de diametro igual a 1.5D con 
un filete que produce un factor Kf= 1.7, asumiendo que se trata de un acero 1018 T.F. con 
un Kb= 0.85 y que fue terminado a maquina calcule el tamano del eje requerido para un 
momento torsionante que varia de 0- 20000 lb. Pulg., utilice un F.S.= 2 

Datos: 

Maquinado. 

F.,S= 2 
Kb= 0.85 

Gf= 54000Psi 
^max= 64000Psi 


fr 

,JI. 


Ec. de Soderberg para esfuerzos cortantes: 

1 


- = (-) H~+) 

rh> X, x„ 


Se sabe que: 
xf= 0.6of 
Por lo tanto: 


tf= 0.6x54000= 32400Psi 


X = X 

m r 


+ T„ 


2 


16 Mtmx SMtmx 8a:2Q000 50929,58 

t fD 3 ttD 3 tfI 3 D 3 

2 


xe = xe’ 


—l(Ka)(Kb)(Kc)(Kd) 
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Ka= 0.81 Kc=1 Kd=1 Kf= 1.7 


xe'= 0.25cmax= 0.25(64000)= 16000Psi 

ie- = 16000 (-^) (0.81)(0.B5) = 6480i>si 


1 

2 


1 /50929.58 50929,58\ 

\ 32400 + 6480 ) ^ 


0.5 = ^{9.43) 



= D 


5.5. Diseno para vida finita. 

Como ya se estudio la falla de un elemento sometido a la accion de esfuerzos variables 
ocurre despues de un cierto numero de ciclos trabajando a un determinado nivel de 
esfuerzos, figura 5.10 



Figura 5.10. 


Si nos ponemos a pensar que muchos elementos de maquinas trabajan solo unos 
cuantos miles de ciclo, se acentua la importancia de contar con una herramienta de 
diseno que permite el dimensionamiento de ciclos que realmente va a soportar 
(especialmente valido cuando se disena un equipo para una duracion predeterminada. 
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Contar con una herramienta de diseno, permitira por lo tanto la reduccion de tamano, 
peso y costo de los elementos asf disenados. 

Se podrfa imaginar que es necesario contar con un atlas de diagramas contra numero 
de ciclos para los materiales mas utilizados en ingenieria. 

Sin embargo en la practica no ocurre asf, por que los ingenieros encontraron que para 
los aceros y fundiciones de hierro, existe una relacion entre el esfuerzo necesario para 
causar falla (an) para un cierto numero de ciclos N y la resistencia maxima del material 
, como se muestra en la figura 5.11. 



Figura 5.11. Relacion entre el esfuerzo necesario para causar falla y el numero de ciclos 

(esc. logaritmica) 

Se sabe que la ec. general de una recta es: 

y = mx+ b 

De la figura 5.11, por analogfa y considerando escala logaritmica sobre ambos ejes se 
obtiene: 

log <J n '= —m log N + b 


Despejando a O n ’ se obtiene: 


O, 


io h 

N m 
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Y despejando a N: 

i0 b/ m 

N =- 

(O'” 

Se debe recalcar el hecho de que las dos ecuaciones anteriores son validas para el 
intervalo: 


10 3 <N<10 6 


Donde las constantes m y b se pueden calcular asi: 


1, 0.9<7 

m = — log(- S22L ) 


, . (0.9<r ) 2 

b = log[-——] 


Los terminos a e ’ y a n ’ se refieren respectivamente al limite a la fatiga y al nivel de 
esfuerzo necesario para causar la falla despues de un cierto numero de ciclos en la 
prueba de viga rotatoria o giratoria. Si en un problema de diseno ya se cuenta con 
dichos datos, pero ya corregidos por acabado superficial, tamano, geometrfa, etc. 
entonces, deberan usarse dichos valores en lugar de a e ’ y a n ’ 


Eiemplo. 

Una barra de acero 1045 L.S de diametro D esta sometida a un momento flexionante que 
varia continuamente de 4000 a 8000 lb*pulg. Considere que la barra fue maquinada y que 
se requiere una confiabilidad del 99%, calcule: a) diametro requerido para una duracion 
infinita, b) una duracion de 150000 ciclos. 



Datos: 

Acero 1045 L.S. 
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Superficie maquinada 
Confiabilidad= 99% 


= 77 ksi 


Gjnax ^ 


a) Duracion infinita 
Ec. de Soderberg 


F.S. 


= 


= + 5 : 

4 S14 37.3 44 074 3 . 7 ^ 1 


GL = 
r 


2 2 
&mx ~ ^m m 31437,3 —40743 , 


61151.5 


7/1 \ 203 7 U 

Ld 3 / _ D a 


32M. 




mm 


32(4000) 40743.7 


'kD' : 


nD' : 


D : 


32M. 


r 


max 


32(8000) 81487.3 


nD [ 


nD 1 


D' : 


a s = q-J * ka * kb * kc * M 

Kc = 0.814; kb= 1; ka = 0.75; kf = l 
crj = 0.5 = 0.5(91000) = 45500 psi 

<? e = (45500) (0.75)(0.814) = 27777.7 psi 

1 /61115.5\ /20371.8\ 1 _ 

1 = DH 77000 ) + V27777.7/ = 1- 

D = (1.52) l/3 = 1.14 pulg. 


b) Ecuacion de Soderberg para vida finita. 


+(^> 

FS <j f <x 
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c m = un* 



ka * kb 


kc * kd 


un 


10 b 
A J™ 


(0.9t™ax) 2 (0.9*910a0) 2 

b = Log - - Log -— J = 5.16 


ue 


45500 


1 (O.grmax) 1 (0.9*91000) 

m = -Log -——-= -log - _ — = 0.08 

3 " Fe 3 " 45500 


<m = 


lG b 


150GGG D,DS 


= 55707.37 psi 


un = un s 



ka * kb 


kc * fed = 55707.37*0.7x0.814 = 34009.34Psi 


1 1 /61115.495 20371.83S\ 

1 ” D 1 ” \ 77000 + 27777.75/ 


1 i 

1 = ^ (1.3927) => D = (1.3927)1 

D= 1.1167pulg. 


Mtro. FELIPE DIAZ DEL CASTILLO R. 


-74- 











FES-CUAUTITLAN 


DEPARTAMENTO DE INGENIERIA 


CAPITULO g. 

FLECHAS 

Este termino se utiliza para designar a cualquier barra giratoria que transmite potencia 
entre sus extremos. En nuestro pais es el comun denominador de los elementos que 
transmiten potencia girando, aunque dicho termino no se utiliza tanto en otros pafses de 
habla hispana. A continuacion se presentan algunas definiciones importantes; 

Eye; Barra fija que sirve de soporte a diversos elementos giratorios, como volantes, 
engranes ruedas, etc., y generalmente solo estan sometidas a cargas de flexion. 

Arbol: barra fija o giratoria que sirve para transmitir potencia o movimiento mediante 
elementos fijos a el, como poleas, engranes, levas. 

Mango o husillo: Se trata de una flecha de longitud pequena usada generalmente en 
maquinas herramientas y estan sometidas a cargas de torsion. 

Flechas flexibles: son aquellas que permiten la transmision de potencia entre dos 
puntos en que los eyes se encuentran a un cierto angulo uno del otro por ejemplo, 
equipo de destapa canos, herramientas manuales, equipo dental. 

6.1. Provecto de flechas cortas (cargas de torsion). 

Considerese una barra de seccion circular de longitud despreciable: 


Figura 6.1. Barra sometida a torsion 


Se sabe que: 


x = 


Mt.D 3 2 Mt.D 


2 0 In.D 4 ' 


.( 6 . 1 ) 


a 71 D* 

cf = -Para una seccion solida. 

32 


,7 , 

cf = - - -Para una seccion hueca. 


32 
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J = 2nRE 3 t Para una seccion hueca de pared delgada. 


_ 1 6 Mt _ t/ 

n D a FS FS 


0.6 of 16 Mt 


F.S 


%D' : 


=^D = 


/l6 Mt.F.S\3 /V.bMt.F.S\ 

(o.e.ff f.iz) ^ D= ( Vt ) 


8.5 Mt.F.S\2 


0.6. of 




....( 6 . 2 ) 


6.2. Transmision de potencia mediante flechas. 

Quiza la aplicacion mas importante de las flechas es transmitir potencia desde un 
sistema que la produce como puede ser un motor electrico, una turbina o un motor de 
combustion interna a un sistema que la consume como puede ser un generador 
electrico, un compresor, las ruedas de un automovil, etc. 



Mt 



Figura 6.2. Transmision de potencia. 


Pnf- — 

Mt*n 

Pot = kp; n = rpm;Mt = lb,pig 

rut — 

63000 

Pnf- — 

Mt.n 

Pot = C. V;n = irpm;Mt= kg. cm 

rut — 

'71600 

Pot 

Mt.n 

~ 9550 

Pot = few; n = rpm;Mt = N.m 
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Algunos factores de conversion son: 

1hp=0.746kW 
1 cv=736W 


Ejemplo: 

Calcule el diametro que debe tener una flecha de acero inoxidable que debe transmitir 
40hp a 1200 rpm, considerese el esfuerzo cortante admisible es de 8500psi. 

Datos: 

Acero inoxidable 
Pot=40hp 
N=1700rpm 
D=? 

x=8500psi 

Primero, Se calcula el valor de Mt 

40(63000) 

Mt = —= 210Qffe pig 
■1 r ~ 


Se calcula el esfuerzo cortante admisible: 


Mt * D 


t = 


Y como se trata de una seccion solida: 


T = 


Finalmente se calcula el valor del Diametro 


2 ] 


16 Mt 
nD 3 


D = 


a 16Mt 3 


n * t 




16(2100) 


7t(8500) 


1.07p^ 


6.3.- Provecto de flechas sometidas a flexion v torsion. 

A continuacion considerese una flecha sometida a cargas simultaneas de flexion y 
torsion^ 
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D 



Figura 6.3. Barra circular sometida a torsion y flexion 


Como se puede ver, el punto A esta sometido a un esfuerzo normal por flexion y a un 

esfuerzo cortante por torsion! 



M.C 32 M 


<7X = 


T = 


I n D 3 

M t .D 16 M t 


2 ] 


ttD 


Se calculan los esfuerzos principales: 



Haciendo igual: 


<7X 

a = — 

2 
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Por lo tanto: 


al = a + b 


a2 = a —b 


Aplicando la teoria del esfuerzo maximo: 


al — <j2 = 


2f_ 

F.S 


a + b - (a-b) = ^ 




a+b - a +b = ^ =5> 2b = ^ 

FS FS 



/32 F.S r — - 

=> D = ^ .VM 2 + Aft 2 


1 

3 


b) Teoria de la energfa maxima de distorsion. 
Aplicando la teoria: 

ol 2 + <j 2 2 - al. a2 = 
Se calculan los esfuerzos principales: 
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Igualando: 

£7 X 

a = — 

2 

Sustituyendo: 

(a + b) 2 + (a - b) 2 - ((a + b}(a - b )) = 

a 2 + 2ab +b 2 +a 2 - 2ab + b 2 -a 2 +b 2 = 

a2+3b2 =© 2 
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FS = (. GX ") 2 + 3 T 2 

= yjox 2 + 3 T 2 

F.S 


Of 

/32MV 

2 +3 ( 16Mt ] 2 

F.S , 

J \JT D 3 ) 

\nD 3 ) 

af - 1 

/32Mx 

\ 3 ( 32Mv \ 

F.S J 

\nD 2 ) 

3 \2nD 2 ) 

Vf j 

( 32M S 

(M 2 + — Mt 2 \ 

F.S / 

\7E D 3 / 


Of 

32 

( „ 3 \ 


— 

M z H— Mt 1 ) 

F.S ttD 3 , 

> 

\ 4 J 

- D -( 

32 F.S 
n of '. 



Eiemplo. 

Una flecha de acero 1045 laminado simple debe transmitir un momento flexionante de 
2000 kg.cm y un momento torsionante de 3000 kg.cm. si debe aplicarse un F.S.=2, calcule 
el D requerido utilizando a) la teori'a del esfuerzo cortante maximo. b) la teorfa de la 
energia maxima de distorsion. 

NOM-1045 L.S. 

M= 2000 kg.cm. 

Mt= 3000 kg.cm. 

F.S.=2 
D=? 

crf= 5400 kg/cm 2 


D 



-A 
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a) Teona del esfuerzo cortante maximo 


i 


D = .VM 2 + Mt 2 ) 3 


i 


E) = ■ VC2000) 2 + (3000) 2 ) a = 2.38 cm. 


.XT X54D0 


b) Teoria del esfuerzo normal maximo 


i 



1 


D = 


JT X5400 


32 X2 


(2000) 2 + J (3000) 2 J = 2.31cm 


6.4. Empleo del codiqo ASME para el provecto de flechas. 

En 1954 se reunio el comite de flechas de la ASME (American Society of Mechanical 
Engineers.) y considerando que las cargas que actuan en muchas flechas no son 
constantes, es necesario tomar en cuenta los efectos negativos de la fluctuacion de las 
cargas aplicadas, de ese modo apoyandose en la teoria del esfuerzo cortante maximo. 
ASME propuso la ecuacion siguiente para el proyecto de flechas. 



Flechas solidas. 


Donde: 

^calc el esfuerzo cof fcante de calcitlo Tabia 2.2 del Manual 

C m , C t = Fadores de correcion por impado Tab | a 2 .i del Manual 

Y para flechas huecas: 



Flechas huecas. 
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Eiemplo. 

Calcule el diametro de la flecha que se muestra en la figura, si transmite un Mt= 4000 
Ib.pulg.. Considere que esta fabricada con acero 1018 T.F. es giratoria y esta sometida a 
impacto moderado. Utilice codigo ASME. 

Cu-fETc Mi= 4000 lb-plj. 




A 


— 

/ 

0 

i 

- C 


3 - 




1 _ 




X 

SL 

c 


t 

J 

E 


Datos: 

Flecha giratoria 
Impacto moderado 
Acero 1018 T.F. 

^caic 


200 

L'j. 

12" 

24’" 

De manual: 

Cm= 1.75 


Ct= 1.25 




1333 It 


16 

zrD 3 


+ (C t M t ) 2 t'lechas solidas. 


200 lfc 

1 


- 66 .7 It 


1 


H-ftt 


Se calculan las reacciones: 

-200(12)+Rc(36)=0 
Rc=66.7 lb. 

Ra-200+66.7=0 
Ra= 133.3 lb. 
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En k = I2’ r 
Mmax = 1600 lb-pi?. 

IMOlb-ji?. 



Considerando que existe un cunero en el punto critico se tiene 

real = 0.225 of = 0.225x54000 Psi = 12150 psi 
real = 0.135 crmax= 0.135x64000 psi = 18640 psi (se toma el valor mas pequeno) 
D = (= — = J{cmM) 2 + { ctmT ) 2 ) 1/3 

jzTcal V 7 

D = V(1.75xl600) 2 + (1-25x4000) 2 ) 1/3 = 1.5 pul 


6.5. Provecto de flechas sometidas a la accion de carqas variables. 

Considerese una flecha que esta sometida a un momento flexionante M y a un 
momento torsionante, pero, con la particularidad de que ambos varian con respecto al 
tiempo, tal y como se muestra en la figura: 



Figura 6.4. Barra circular sometida a cargas fluctuantes de flexion y torsion 
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A continuacion se determina el estado de esfuerzos en el punto A: 

-+ 

CJ X = CTm ± Qr 

—» 

T = Tm ± Tr 

Se calculan los esfuerzos medios y alternantes: 



3 2 Mm 

ar 

22 Mr 

XT jD 3 

:.T U 3 

16M m 


16 M t 

HD 3 

T r 

HD 3 


Se utiliza la ec. de Soderberg para esfuerzos normales 

1 am or 

FS oF + oe 

Se multiplica toda la ec. por CTf obteniendose: 

oF oF . am or. oF 

F.S oF + ae 
aF 

a = am H -. or 

ae 

De manera analoga se hace lo mismo para los esfuerzos cortantes: 

1 i -__ T 

7T~r — + 

F.S. T f T e 

Se multiplica toda la ec. por Tf (resistencia a la fluencia al corte) 

Tf 'Zf't T f T 

J _ { m [ r 

F.S. T f T e 
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T f 

T ~ + ■ *r 


a) Aplicando la teorfa del esfuerzo cortante maximo 

of 

ffl - j2 = —— 
F.S 

Se parte de la siguiente ecuacion (antes obtenida) 

J- 

oF 


2 F.S 




'OX\* 

“) + 1 


£7f 

2F.S 


1/ oF \ f or \ 2 

= | - ( oM H-. or ) + im H . xr J 

J 4 \ cFe / V re * 

oF 1/16 Mm oF 16 Mr\ 2 16 Mtm zF 16 Mtr. 

2 F.S ^ \ n D 3 + oe n D 3 ) ^ n D 3 + ze n D 3 ^ 


oF 


2 F.S 7i 

32 F.S 


1/ oF \ 2 

( tF \ 2 

1 (Mm H-. Mr ) + ■ 

Mtm-I- .Mtr ) 

J V oe J 

\ ze J 


D = C- 


nDF 


[/ 77 T 2 7 x7 x 2 

I H -. Mr j + ^Mtm + -—. Mtrj ) 1/3 


b) Aplicando la teorfa de la energfa maxima de distorsion (Mises-Hencky). 

ol 2 + o2 2 - olo2 = C ^) 2 


Partimos de la ecuacion siguiente (antes obtenida) 

^ = VO*) 2 + 3t 2 ......... B 
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vF 

RS 


aF 
RS 



32 Mm 
n D 3 


32Mm 
n D 3 


<jF 32Mn i /16Mtm + xF 16A?try 
tje ' tt £> 3 / \ ttD 3 xe' ttZ ) 3 / 


ctF 32Mry /32Mtm + xF 32Mtry 
txe ' tt £> 3 / \ ttD 3 xe' ttZ ) 3 / 


vF 

32 

1 

/ uF 

\ 3, 

( X 

= 


(Mm -1 - , 

Mr +- 

.Mtm- 1 .Mtr ) 

F.S 

™ D \ 

\ ue 

/ 4 

^ ze / 


D=(^r- + +J (Mmi-b^Mfr)* ) ^ 


Eiemplo 

Una flecha de acero 1060 laminado simple esta sometida a un momento flexionante que 
varia de manera continua de 0-4000 lb-pulg.. y a un Mt= 2500-5000 lb-pulg.. Si se requiere 
una confiabilidad del 99%, debe aplicarse un factor de tamano=0.85 y F.S.= 1.5, calcule el 
diametro requerido por la flecha, utilizando. a) la teoria del esfuerzo cortante maximo y b) 
la teoria de Mises-Hencky. 


Mt= 2500-5000 lb.plg. 



M= 0 a 4000 lb.plg. 



t 




A 
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a) Aplicando la teorfa del esfuerzo cortante maximo 

32FS 


32FS \( oF\ 2 ( tF 

D = (———- ffMmH- .Mr) + fMtm + ;—.Aftrj ] 

7Ti/f -l I \ @ / \ 7" ^ / 


M m = 


Mmx + 4000 + 0 


M r = 


Mm* - 4000 - 0 


= 20001b.pig. 


= 20001b. pig. 


M t mx + M tm \ n 5000 + 2500 
M tm = ---=---= 3750 lb. pig. 


M tr = 


2 2 
Mtmx ~ M tmin 5000 - 2500 


= 1250 lb. pig. 


De tablas: 


^max=98ksi e Of=54 ksi 
Y se calcula la resistencia a la fluencia al corte: 


Xf = 0.6Tf = 0.6 (54ksi) = 32400 psi 

, 1 , 

G e ~ ° e Kf ^ ^ 

kf=1, ka=1, kb=0.85, kc=0.814, kd=1 
Se calcula el Ifmite a la fatiga: 

a e , = o max 0.5(98000) = 49000psi 

Final mente: 

a e = 49000(0.85)(0.814) = 33903.1 psi 

Para los esfuerzos cortantes se tiene: 

T e = T e ' ^ka kb kc kd 

T g ' =0.25<J max = 0.25(98000)24500 psi. 
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r e = 24500(0.85)(0.814) = 16951.55 Psi. 

Sustituyendo toda la informacion obtenida: 


D = 



54000 

33903.1 


.2000 



3750 + 


32400 

16951.55 




.1250 


D = 1.3149 pig. 

b) Aplicando el criterio de Mises Hencky (agregar el factor %) 


D - 


32 (1.5) 
* 54000 ^ 


/ 54000 V 3/ 32400 \ 

2000 +-.2000 + - 3750 +-.1250 

\ 33903.1 / 4 \ 16951.55 / 


D = 1.28 pig. 


6.6. Normas ANSI-ASME para el provecto de flechas 

En 1987el Comite de flechas de ASME propuso la ecuacion siguiente para el proyecto 
de flechas apoyandose en la teorfa de energfa maxima de distorsion. 

j_ _ _32_ a | 3 j m~z 

F-S itD 3 ^ ere ^ 4 

Donde: 

Mt= Momento Torsionante. 

M= Momento Flexionante. 

F.S= Factor de Seguridad 
F-S= 2; Carga Estables. 

F-S= 3; Carga en Impacto Moderado. 

F-S= 4; Cargas con Impacto Fuerte 

K t = Factor de correccion por concentracion de esfuerzos tales como: cuneros, cambios 
de seccion y ranuras angulares. 
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> Cunero de patin 



> Cunero de perfil 



> 


Radio de enlace pequeno 



> 



Radio de enlace grande 


En la tabla 6.1 se presentan los valores estandar de Kt 


Tabla 6.1. Valores de Kt (segun ASME) 


Condition geometrica 

Factor Kf 

Cunero de perfU 

2.0 

Cunero de patin 

1.6 

Cambio de seccwn con radios de enlace pequenos 

2.5 

Cambios de section con radios de enlace grandes 

L5 

Ran ttras 

1.3 
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Se calcula el limite a la fatiga: 

ae=ae’-ka-kb-kc 
ae’=0.5 amax 

Considerando una Confiabilidad del 99% entonces kc=0.814, 
Y se toma un factor de correccion por tamano kb=0.85 
Entonces: 


CT e =0.5 amax (0.814)(0.85)ka 
CT e =0.346amax-ka 

Donde el valor de ka depende del espado de la superficie de la flecha, esto es, si esta 
maquinada, rectificada o pulida. 

Eiemplo 

Una polea de 24 pulg. de diametro es conducida por una banda horizontal y la potencia 
recibida se transmite mediante un eje macizo de acero a un pinon de 10 pulg. de diametro 
el cual a su vez conduce un engrane. La disposicion de los elementos, las fuerzas en la 
banda y las componentes reactivas del engrane sobre el pinon se muestran en la figura, 
se hace la aclaracion de que la polea pesa 200 lb para proporcionar algun efecto de 
volante. 

a) Trace los diagramas de fuerzas cortantes, momentos flexionantes, en los pianos 
vertical y horizontal. 

b) Trace el diagrama de momentos flexionantes resultantes. 

c) Asumiendo que la flecha es de acero 1045 laminado simple, calcule el diametro 
requerido en el punto crltico, utilizando las normas ANSI-ASME, considere que la flecha 
esta sometida a impacto moderado. 
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Considerando las fuerzas que actuan en el piano vertical. 


200 lb. 

X 


1920 

j 


10 ” 


1040.1b 

” .24Q.. 

C, Z = 0 -200(12) +Rc (20)+1920(30) => Rc|= -2760 lb. 

+ TZ^ = ° ^-200-2760+1920=0 ^=1040 lb. 

En x= 20 Tenemos un Mmax=19200 Ib.pulg. 



Vo 


-19201b 


19200 


Y para el piano horizontal se consideran todas las fuerzas actuando horizontalmente, por lo 
tanto se tiene: 
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1600 


zoo.. 


-><- 


->k- 

Rc 


Ra 


12 ” 


10 ” 


290 





-1310 




-1600(12) +Rc(20)-700(30)=0 Rc= 2010 lb. 

+1 Z = 0 R a - 1600 + 2010 - 700 = 0 Rj = 290 lb, 

En X=12” 

m r = Jm v z + M h 2 = v'12480 2 - 3480 2 = 12956.11 Ib.plg 

En x=20” 

Mjj = V19200 1 +7000 2 = 20436.2 Ib.plg, 



Sumado los momentos en el piano vertical con los momentos del piano horizontal se obtiene el 
diagrama de momentos resultante (Mr) 



En 12 11 


Af- = v 12480 : + 343 0 : = 12956,11 lb 

En 20 11 

M- = v' 19200* 4- 700 0 : = 20436,2 
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Para calcular el diametro se hace uso de la ecuacion dada por la norma ASME-ANSI: 


1 


F S 


32 




F.S.=3 moderado M=20436.2 Ib.pulg. kt=2.5 


ae= 0.346 (amax)-ka 


De tablas, amax=91000 psi af=77000 psi. 

Maquinado si el enunciado no dice nada, Ka=0.755 

Sustituyendo: 


cre=0.346(91000)(0.755) 


Se calcula el momento que actua en la polea, de hecho, es el que entrega a su vez el 
pinon, si se considera una eficiencia del 100% 


Mt=(Ti-T 2 ) 


Sustituyendo: 


Mt= (1200-400)(12)=9600 lb-in 


Para el pinon: 


M t 


Sustituyendo en la ecuacion se tiene: 


F t * D p 
2 


1 32 |^2.5 * 20436.2^ 2 3 f 9600 

3 _ ^23771.93 ) + 4\77000/ 

4.035 
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CAPITULO 7 

ENGRANES DE DIENTES RECTOS 


AGMA (American Gears Manufacturers Association) los define asf: Son elementos de 
maquinas que transmiten movimiento mediante un enganchamiento continuo de dientes 
por lo tanto se trata de una transmision positiva, la relacion de velocidades entre 
elemento conductor y conducido se mantiene constante. 

7.1. Ruedas o cilindros de presion 

Considerense 2 cilindros de ejes paralelos colocados de tal manera que sus superficies 
se toquen entre sf, esto es, al hacer girar uno de ellos el otro lo hara con la misma 
velocidad pero en sentido contrario, este arreglo se conoce como ruedas de friccion y 
su uso se limita a la transmision de torques pequenos. 



A continuacion considerese que sobre esos cilindros se maquina una ranura 
semicircular y el material que se retira se sobrepone en la posicion siguiente y asf en 
forma sucesiva en ambas ruedas de esa manera se han formado dos engranes 
basicos. 
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Wp Ws 



Como se puede apreciar el perfil que se le ha dado al diente no es el mas apropiado ya 
que no proporciona una relacion de velocidad constante, ademas es dificil de fabricar 
por lo tanto, el perfil de diente mas utilizado hoy en dia es el perfil de envolvente o 
involuta. 

Dicha curva se puede describir como la curva que traza el extremo de una cuerda tensa 
que se desenrolla de un cilindro, dos segmentos de envolvente trazados en sentidos 
opuestos general el perfil de un diente de engrane. 



Figura 7.3. Obtencion del perfil de envolvente 

Si en una transmision mediante engranes intervienen unicamente dos ruedas dentadas 

se llama pinon a la rueda que trasmite el movimiento y engrane a la rueda conducida. 
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7.2. Tipos de enqranes: 

Los engranes externos o simplemente engranes se clasifican de acuerdo a la posicion 
relativa de acuerdo a las flechas que conectan, existiendo varios tipos de ellos para 
cada una de las posiciones, tal y como se muestra en la Tabla 7.1. 


Tabla 7.1. Clasificacion de los engranes 


FLECHAS PARALELAS 


De dientes rectos 


De dientes helicoidales 


Doble helicoidales 
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Herringbone 


FLECHAS QUE SE INTERSECTAN 

Conicos rectos 


Conicos espirales 


Zerol 



c)C6nkxn2axA 

Hipoides 



d} Hipnidcs. 
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• FLECHAS QUE Nl SON PARALELAS Y Nl SE INTERSECTAN. 

Sinfm-corona 


De sinfm Cavex 

rSrij$ 

% 



Helicoidales cruzados 


Espiroides 
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ENGRANES ESPECIALES 

Engranes internos 


Pinon-cremallera 






7.3. Enqranes de dientes Rectos: 

Sus principales caracteristicas son las siguientes: 

a) La transmision es positiva, esto es, la velocidad es constante entre rueda 
conductora y rueda conducida 

b) La distancia entre centros es relativamente pequena y da lugar a una transmision 
compacta 

c) Se puede hacer un diseno con Engranes intercambiables para modificar la 
velocidad del elemento conducido 

d) La eficiencia es alta ya que la perdida de potencia puede ser tan baja como el 1% 

e) El mantenimiento es mi'nimo, 

f) No pueden trabajar a altas velocidades 

g) Generan mas ruido que otros Engranes 

-100- 
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_ 7.3.1. Terminoloqi'a 

Se utilizan los subindices p y g para referirnos a los parametros del Pinon y Engrane 
respectivamente 

o Circulo de Base es el circulo o cilindro utilizado para trazar la envolvente y su 
diametro se simboliza como (Db). 

o Diametro de Paso o Primitivo, es el diametro del cilindro que dio origen al 
engrane y es la dimension basica del mismo ya que sirve para designar su tamano 
nominal. 

o Circulo de Dedendo o rafz es el circulo que rodea la rafz de los dientes del 
engrane. 

o Circulo de Adendo o externo es el circulo que Mega hasta la punta del diente. 



CTrculo exterior 



o Adendo o altura por cabeza: es la distancia radial entre el circulo de adendo y el 
circulo primitivo. 

o Dedendo o altura de pie: es la distancia radial entre el circulo primitivo y el circulo 
de rafz. 
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o Paso Circular (Pc): es la distancia que existe entre puntos consecutivos de un 
par de dientes adyacentes medida sobre el cfrculo primitivo. 



o Paso diametral (P), en ingles (Diametral Pitch): Es el numero de dientes que 
tienen un engrane para cada pulgada de diametro primitivo y es muy importante 
ya que para que 2 engranes puedan trabajar juntos deben tener el mismo paso 
diametral. 


p _Afo _ Ng_ 
Pp Dg 

Dp, Dg en pulg 


Donde: 

Np: Numero de dientes del pinon 
Ng: Numero de dientes del engrane 

Es importante que deban usarse valores normalizados para el paso diametral (tabla 4.3 
de manual) 

Para el sistema ingles se cumple la relacion siguiente: 


Pc*P = (—)*(—) 
N D 


De tal modo que: 
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PC.P=7I 

o Modulo (m): es la forma de medir la extrusion y el tamano de los dientes de un 
engrane en el sistema metrico y se define mediante la relacion siguiente: 

Es la forma de medir la distancia y el tamano de los diente de un engrane en el sistema 
metrico y se define m. 


m=— = — (tabla 4.5 del manual) 

Np Ng v ' 


Y se cumple la relacion siguiente: 


Pc nDN 
m ND 


o Relacion de transmision (mw): es la relacion que existe entre la velocidad angular 
del pinon y la velocidad angular del engrane pero tambien es una relacion entre 
diametros o numero de dientes. 


np 

mw=— 
ng 


Donde: 

np= Velocidad angular del pinon 
ng= Velocidad Angular del engrane. 


Dg_ 

Dp 


Ng 

NP 


o Distancia entre Centros 
De manera general: 


C = “(Dp+Dg) 
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Aunque tambien se puede calcular en funcion del numero de dientes: 
Para el sistema ingles: 





1 

2 P 


C Np + Ng ) 


Y para el sistema metrico: 


D 



Dp=m.Np ;Dg=m.Ng 
C=^(m.Np+m.Ng) 


C=j(N P+ Ng) 


o Angulo de presion (O) 

Es el angulo que existe entre la tangente comun a los circulos de base y la 
perpendicular a la Ifnea de centros, constituye la variable que define la relacion entre el 
cfrculo de base y el cfrculo primitivo. 

_! Db 

Cp = COS - 

D 
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Actualmente se utilizan angulos de 14.5 s , 20 s y 25 s , aunque para nuevos disenos solo 
deben emplearse angulos de 20 y 25 s . 


o Claro u holgura: es el espacio que queda entre la punta del diente de un engrane 
y la rafz del diente del otro. 



o Longitud del diente: Se le llama tambien ancho de cara o ancho del flanco. Es el 
ancho del diente medido en direccion paralela al eje del engrane 
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En la practical 
En donde: 

En clase: 


b = K* Pc 

3 <K<4 


K = 4 


7.4. Interference. 

El contacto comienza cuando la punta del diente conducido toca el flanco del diente 
conductor, ello ocurre antes de que la parte de evolvente del diente conductor entre en 
accion,. En otras palabras ello ocurre por debajo de la circunferencia de base del 
engrane 2 en la parte distinta de la evolvente del flanco; el efecto real es que la punta o 
cara de evolvente del engrane impulsado tiende a penetrar en el flanco del diente 
impulsado o a interferir con este. 



Se presenta una vez mas el mismo efecto a medida que los dientes dejan de estar en 
contacto. El efecto es que la punta del diente impulsor tiende a penetrar en el flanco del 
diente impulsado, o a interferir con el. 

La interferencia tambien puede reducirse mediante un mayor angulo de presion. Con 
esto se obtiene una menor circunferencia de base, de manera que la mayor parte del 
perfil de los dientes es evolvente. La demanda de pinones menores con menos dientes 
favorece asf el uso de un angulo mayor 

Los valores mmimos de numero de dientes que debera poseer un pinon para engranar 
con una cremallera, ambos con dientes de profundidad completa; para que no se 
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produzca interferencia entre sus dientes. 


ANGULO DE PRESION 4> 

NUMERO MlNIMO DE DIENTES 
□ EL PINON 

14.5 

32 

20 

18 

25 

12 


Adicionalmente, se dan valores mmirnos de dientes de un pinon que engrana con una rueda, 
ambos con dientes de altura completa de 20° con el objeto de evitar el fenomeno de 
interferencia. 


N ■ 

Nr . 

max 

17 

1309 

16 

101 

15 

45 

14 

26 

13 

16 


7.5. Consideraciones de diseno. 

Para disenar una transmision mediante engranes debe contarse con la informacion 
siguiente 

• potencia transmitida, 

• Velocidad de pinon, 

• Velocidad del engrane o en su defecto la relacion de transmision (mw) 
Frecuentemente tambien se especifica la distancia entre centros especialmente cuando 
hay limitaciones de espacio. 

En el diseno de una transmision mediante engranes deben respetarse los factores 
siguientes. 
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1. El diente del engrane debe ser lo suficientemente fuerte para que soporte la 
carga creada al momento del arranque 

2. El diente debe ser capaz de resistir la carga dinamica que se presenta bajo 
condiciones normales de operacion. 

3. El diente del engrane debe tener la dureza y resistencia al desgaste 
satisfactorios para que su ciclo de vida sea adecuado 

4. El uso del material y espacio debe ser suficiente 

5. La lubricacion debe ser adecuada. 


7.6. Fuerzas que actuan sobre el diente. 

Ft=Fuerza tangencial o transmitida= 

Fr= Fuerza radial= Ft* tan 0 20° 25° 14 V 2 0 



7.7. Provecto de enqranes de dientes rectos. 

En 1891 Sir Wilfred Lewis, publico el articulo “The investigation of strenght of gear tooth” 
en el Club de Ingenieros de Filadelfia donde proponfa una ecuacion para el analisis de 
engranes de dientes rectos y para su obtencion realizo las siguientes simplificaciones 
del problema: 
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1Un solo par de dientes (uno en cada rueda) soporta la carga transmitida. 

2. - La carga actua en el extremo mas alejado del diente. 

3. - La componente radial de la carga, se traslada al centro del diente y se desprecia su 
efecto. 

4. - Debido a lo complejo del perfil del diente, este se modela como una viga de 
resistencia uniforme (parabola) y cuyo ancho de la base coincide con el ancho del 
diente. 



Partiendo de la formula de la flexion se tiene: 

M*C 


(7 — 


/ 


M = F*h C = - I = b* t 3 

2 


p * h*t * 12 6 * F * h <7*>b *t 2 

a — ---— = —-— ^>F = 


2 * 1 * £ * t 3 b *t 2 6 *h 

F 2 

F = <r* b * y * Pc ... Ecuacion de lewis 


F = <j* b ) Pc * Factor de forma, Factor de Lewis (y). 


Para el sistema ingles: 

__ . __ „ 7i , , „ cr*K*y*7F 

PcP= 7 t: Pc = -; b = k*Pc F = - 7 — 

p p 2 


F>Ft = Ft = 


2M t 


3 < K < 4 
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Sistema metrico internacional. 

Pc 


7t\ j b = K * Pc Pc=7T* m 


m 

Sustituyendo, se obtiene: 


F = <j*K*y* 7? *m 2 


Eiemplos. 

1. Se tiene un par de engranes de dientes rectos con una relacion de transmision igual 
a 4 si el pinon tiene 16 dientes, y un diametro de 2”, calcule a) el paso diametral b) 
numero de dientes y diametro del engrane. C) la distancia entre centros. 

Mw=4 

Np=16 

Dp=2” 



2. Calcule la potencia que puede transmitir un pinon que tiene 18 dientes con un paso 
diametral de 8 que gira a 1200 rpm y que esta fabricado con un acero 1045 sin tratar. 
Utilice ecuacion de Lewis. 

Pot=? Np=18 np=1200 rpm P=8 1045 sin tratar. 

K=4 

De tablas: 

y=0.098 ademas: a =30000 psi 

Utilizando la Ec. de Lewis. 



8 2 

Np 18 

Dp = — = y = 225 P l 3 


30000 * 4 * 0,098 * k 


= 1813,51 lb 
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F = Ft = 


2 Aft 
Dp 


Aft = 


FDp lB13.5lb(2.25plg) 


Fot = 


Aft, hp 2039,09 *1200 


63000 


63000 


2039,09*6. pts 
= 38,83 ftp 


7.8. Ecuacion de AGMA para el provecto de enqranes. 

La ecuacion deflexion de la AGMA se basa en las siguientes hipotesis: 

1) La razon de contacto es entre 1 y 2. 

2) No hay interferencia entre los engranes. 

3) Ningun diente es puntiagudo. 

4) Existe un juego distinto de cero. 

5) Los filetes de las rafces son estandar, se suponen lisos. 

6) Se desprecia las fuerzas de friccion. 

Las dos ecuaciones fundamentales de la AGMA para la determinacion del esfuerzo 
flexionante de trabajo que se induce en los dientes de los engranes de diente rectos 
son: 

Para el sistema ingles: 

u * fc * y *tt 2 12 * j */ * ter? 

F = -P?- = Ststemalnffles 

Donde: 

a=Esfuerzo admisible 
J= Factor geometrico de AGMA. 

Kv=factor de correccion por velocidad 
Ka= factor de correccion por aplicacion 
Ks= factor de correccion por tamano 

Para el sistema internacional. 

12 * cr * J * fei? * 

F = --- 

<a * ks 
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7.9. Calidad de los enqranes. 

La norma AGMA 2000-A88 define tolerancias dimensionales para los dientes de 
engranes y establece un fndice de calidad (kv), que se encuentra en el rango de 3 (baja 
cavidad) hasta 16 (de precision). La calidad esta determinada basicamente por el 
metodo de manufactura como se muestra a continuacion. 

Engranes fundidos o forjados (calidad de 3 a 4) 

Engranes maquinados con una calidad de 5 a 7 

Engranes obtenidos mediante rasurado y rectificado (calidad de 8 a 11) 

Engranes terminados mediante lapeado o brunido, calidades mayores a 11 

En la tabla 4.11 del manual se mencionan algunas aplicaciones para las calidades 

antes mencionadas. 

7.10. Resistencia al desqaste: 

Como ya se menciono, los engranes tambien tienen que ser disenados para que tengan 
una vida de trabajo satisfactoria; por lo tanto debe evaluarse el esfuerzo de contacto 
que se produce en el diente de engrane bajo condiciones normales de operation y se 
puede calcular con la ecuacion que AGMA propuso tal efecto. 


. Ft * ka * ks i 

cr r - Cpi --- S 2 

v hi '? * b * Dp * i 

Donde: 

oc = Esfuerzo de contacto producido en el diente. 

Cp= Constante elastica del sistema 
l=Factor geometrico de AGMA para desgaste. 

Para calcular el valor de la constante elastica del sistema se hace uso de la ecuacion 
siguiente: 
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Donde: 

p=Modulo o relacion de poison 
E=Modulo de elasticidad 

Considerando que tanto el pinon como el engrane son de acero se tiene que: 

p=1/3; E=30*10 6 A 

r ’ via" 


Sustituyendo se obtiene: 


Cp = 



lb 2 

2317.6 — 
pis 


Para que el diente sea resistente al desgaste, el esfuerzo de contacto tiene que 
ser menor o igual al Imnite a la fatiga superficial del material. 



7.11. Enqranes helicoidales 

Estan caracterizados por su dentado oblicuo con relacion al eje de rotacion. En estos 
engranajes el movimiento se transmite de modo igual que en los cilmdricos de dentado 
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recto, pero con mayores ventajas. Los ejes de los engranajes helicoidales pueden ser 
paralelos o cruzarse, generalmente a 90 Q . Para eliminar el empuje axial el dentado 
puede hacerse doble helicoidal. 

Los engranajes helicoidales tienen la ventaja que transmiten mas potencia que los 
rectos, y tambien pueden transmitir mas velocidad, son mas silenciosos y mas 
duraderos; ademas, pueden transmitir el movimiento de ejes que se corten. De sus 
inconvenientes se puede decir que se desgastan mas que los rectos, son mas earns de 
fabricar y necesitan generalmente mas engrase que los rectos. 

Lo mas caracteristico de un engranaje cilmdrico helicoidal es la helice que forma, 
siendo considerada la helice como el avance de una vuelta completa del diametro 
primitivo del engranaje. De esta helice deriva el angulo p que forma el dentado con el 
eje axial. Este angulo tiene que ser igual para las dos ruedas que engranan pero de 
orientacion contraria, o sea: uno a derechas y el otro a izquierda. Su valor se establece 
a priori de acuerdo con la velocidad que tenga la transmision, los datos orientativos de 
este angulo son los siguientes: 

Velocidad lenta: p = (5 s - 10 s ) 

Velocidad normal: p = (15 Q - 25 Q ) 

Velocidad elevada: p = 30 9 



Ventajas 

Los engranajes helicoidales pueden ser utilizados en una gran caridad de aplicaciones, 
ya que pueden ser montados tanto en ejes paralelos como en los que no lo son. 
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• Presentan un comportamiento mas silencioso que el de los dientes rectos 
usandolos entre ejes paralelos. 

• Poseen una mayor relacion de contacto debido al efecto de traslape de los 
dientes. 

• Pueden transmitir mayores cargas a mayores velocidades debido al embonado 
gradual que poseen. 

Desventajas 

• La principal desventaja de utilizar este tipo de engranaje, es la fuerza axial que 
este produce, para contrarrestar esta reaccion se tiene que colocar una 
chumacera que soporte axialmente y transversalmente al arbol. 

7.11.1. Tipos 

• Engranajes Helicoidales de ejes paralelos 

Se emplea para transmitir movimiento o fuerzas entre ejes paralelos, pueden ser 
considerados como compuesto por un numero infinito de engranajes rectos de pequeno 
espesor escalonado, el resultado sera que cada diente esta inclinado a lo largo de la 
cara como una helice cilmdrica. 



Los engranajes helicoidales acoplados deben tener el mismo angulo de la helice, pero 
el uno en sentido contrario al otro (Un pinon derecho engrana con una rueda izquierda y 
viceversa). Como resultado del angulo de la helice existe un empuje axial ademas de la 
carga, transmitiendose ambas fuerzas a los apoyos del engrane helicoidal. 

Para una operacion suave un extremo del diente debe estar adelantado a una distancia 
mayor del paso circular, con respecto al a otro extremo. Un traslape recomendable es 2, 
pero 1.1 es un rmnimo razonable (relacion de contacto). Como resultado tenemos que 
los engranajes helicoidales operan mucho mas suave y silenciosamente que los 
engranajes rectos. 
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• Engranajes Helicoidales de ejes cruzados 
Son la forma mas simple de los engranajes cuyas flechas no se interceptan teniendo 
una accion conjugada ( puede considerarseles como engranajes sinffn no envolventes), 
la accion consiste primordialmente en una accion de tornillo o de curia, resultando un 
alto grado de deslizamiento en los flancos del diente. 



El contacto en un punto entre diente acoplado limita la capacidad de transmision de 
carga para este tipo de engranes. 

Leves cambios en el angulo de las flechas y la distancia entre centro no afectan al a 
accion conjugada, por lo tanto el montaje se simplifica grandemente. Estos pueden ser 
fabricados por cualquier maquina que fabrique engranajes helicoidales. 

• Engranajes helicoidales dobles 

Los engranajes "espina de pescado" son una combinacion de helice derecha e 
izquierda. El empuje axial que absorben los apoyos o cojinetes de los engranajes 
helicoidales es una desventaja de ellos y esta se elimina por la reaccion del empuje 
igual y opuesto de una rama simetrica de un engrane helicoidal doble. 
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Un miembro del juego de engranes "espina de pescado" debe ser apto para absorber la 
carga axial de tal forma que impida las carga excesivas en el diente provocadas por la 
disparidad de las dos mitades del engranaje. 

Un engrane de doble helice sufre unicamente la mitad del error de deslizamiento que el 
de una sola helice o del engranaje recto. Toda discusion relacionada a los engranes 
helicoidales sencillos (de ejes paralelos) es aplicable a loso engranajes de helicoidal 
doble, exceptuando que el angulo de la helice es generalmente mayor para los 
helicoidales dobles, puesto que no hay empuje axial. 

7.11.2. Eficiencia 

Las eficiencias de los engranajes, con las perdidas de potencia consiguientes, originan 
fuertes variaciones entre la fuerza verdadera suministrada y la carga que se transmite. 
Las perdidas en cuestion pueden variar, desde 0.5% hasta 80% por engranamiento, lo 
que depende de los tipos de los engranajes, sistema de lubricacion, chumaceras y el 
grado de precision de manufactura. Se considera que un engranaje con eficiencia 
menor del 50% es de diseno defectuoso o que esta incorrectamente aplicado. En 
engranajes helicoidales externos la eficiencia varfa desde 97% a 99.5% 


7.12. Fabricacion de los engranes: 

El proceso de fabricacion esta basado en la generacion del diente del engranaje a partir 
del diametro exterior del mismo. 

El formado de los dientes del engranaje se realiza por varios procedimientos, entre los 
cuales se encuentran: colado en arena, moldeo en cascara, fundicion por revestimiento, 
colada en molde permanente, colada en matriz, fundicion centrffuga. 

Tambien puede fabricarse por Pulvimetalurgia (metalurgia de polvos) o bien formarse 
primero por extrusion y luego rebanar son cortadores formadores y generadores. 

Unos de los metodos mas usados es el "formado en frfo" en el que unas matrices o 
dados ruedan sobre cuerpos de engranajes para formar los dientes, en este caso las 
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propiedades del metal mejoran grandemente, ademas generan un perfil de buena 
calidad. 

Los dientes de los engranajes se maquinan por fresado, cepillado o formado con sinfm 
y pueden ser acabados por cepillado, brunido, esmerilado o pulido con rueda. 




Figura 7.4. Distintos metodos de fabrication de engranes 

Eiemplo. 

Los siguientes datos se aplican a un reductor simple de velocidad teniendo un par de 
engranes de dientes rectos. 

- potencia transmitida es igual a 8.5 hp. 

- velocidad del pinon es igual a 1400 r.p.m. 

- relacion de transmision es igual a 4. 

- la forma del diente es de 20 y completo. 
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a) Asumiendo que el pinon es de acero con una dureza de 300 Brinell (BHN) y que el 
engrane tambien es de acero con una dureza de 280 BHN teniendo 18 dientes como 
rmnimo el pinon y con un factor de Aplicacion de l.g, Calcule con la ecuacion de AGMA 
lo siguiente: 

- Paso diametral (P). 

- Longitud del diente. 

- Diametros primitivos (Dp). 

- Distancia entre centros (C). 

b) Verifique por desgaste: 

DATOS: 

Pot = 8.5 hp 
Np = 1400 rpm 
Mw = 4 
20° completo 

Pinon —>• acero —>■ 300 BHN 
Engrane —► acero —> 280 BHN 
Np= 18 
Ka= 1.5 

De la tabla pag. 24 del manual se obtiene: 


y P = 0.32 ; y g = 0.41 

Ademas: 


Ng = Np X mw 
Ng = 18 X 4 = 72 


^Cual es la rueda mas debil? 

op X;p = 4100 X 0.32 = 13120 psi 
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ag Xjg = 39800 X 0.41 = 16318 psi 
<7300 = 41000 psi 
<7 280 = ? 

<7 250 = 38000 psi 
30 

<7 280 = 38000+ — (41000— 38000) = 39800pst 
El pinon es la rueda mas debil. 

Asumiendo que P=8, esto considerando un tamano medio para el diente: 


P 



N„ 18 

-* £L = — = — = 2.25 pig 

p P 8 r J 


Calculando la velocidad lineal. 


V = TJpXy = 1400 


rev 2.25 pig 2n 

——x - x - 

min 2 1 rev 


1 pie 
12 pig 


pies 

V = 824.66—r - 
min 

Entonces del manual, pagina 23, se obtiene el valor de K v = 0.7 


En la en la tabla 4.6, pagina 21 se obtuvo K s = 1 
Segun la ecuacion de AGMA y con los datos obtenidos. 

12. a.J.K v 12 x 41000 x 0.32 x 0.7 
F = --—— =- 

P 2 xK a (K s ') 8 2 x 1.5 x 1 

F = 1143 lb 
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Ahora se calcula: 


Ft = 


2 Mt 
Dp 


=> Pot = 


Mt X Np 
63000 


Mt 


POt X 63 000 _ B.5 X 63 000 
Tip 1400 


382.5 


lb 

pulg' 


Ft = 


2 Mt 
Dp 


2X3S2.5 
2,.2 5 


340 lb. 


F > F t Se acepta y como 

F 1148 
J t ~ 340 


F » Ff no se acepta 
3.37 


Ahora considerando un paso diametral P=12 


AL 


N„ 18 

P = —-* £>=—= — = 1.5 pig 

D p p P 12 ^ J 

rev 1.5 pig 2n 1 pie 
x - x 


V = 71- x — = 1400 ——x 

p 2 min 2 


1 rev 12 pig 


1/ = 550 


Entonces del manual, se obtiene el K v = 0.8 


pies 

min 


En la tabla 4.6 del manual se obtiene K s = 1 


12. a.J.K v 12 x 41000 x 0.32 x 0.8 


P 2 xK a (K s ) 12 2 x 1.5x1 

F = 583.11 lb 


Ahora se calcula F t : 


Mm „ Pot(6300Q) 8.5x63000 

Pot = —— -> M, =-= 


63000 ‘ 7} p 

M t = 382.5 Ib.plg 


1400 


2 Mt 2X3B2.5 r „ - „ 

Ft =-= -= 510 lb 

Dp 1.5 
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F > F t Se acepta y como 


F » F f se acepta 


F 

K 


583.1116 

510 


1.14 


b).- Verificando la transmision por desgaste. 
Ecuacion de AGMA 





( FfXg'Ks \ 

(h).D P x l) 


l 

I 


Datos: 

I.- Factor geometrico por desgaste. 

Ft = 510 lb 
Ka = 1.5 
Kv = 0.8 
B = 1.04 
Dp = 1.5” 

I = 0.11 

Cp = 2317.6 Ib/pulg. 

K = 1.0 
Sustituyendo: 

( _ 

c p \K v (b).D p xI ) VO. 


510 x 1.5 x 1.0 


8 x 1.04 x 1.5 x 0 


id 


<r c = 173007.7 psi 

De la Tabla 4.9 (pag. 22 del manual) se tiene que para una dureza de 300 BHN el limite 
a la fatiga superficial (cres) es de 132000 psi. Por lo tanto el esfuerzo de contacto ctc 
es mayor que es mayor que cres, en consecuencia, el diente no es resistente al 
desgaste 

Algunas posibles soluciones son: 
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• Aumentar 1 o 2 dientes. 

• Usar P = 10. 

• Aumentar la dureza del pinon. 
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CAPITULO 8 

TRANSMISIONES FLEXIBLES 


Son elementos de maquinas de amplio uso para la transmision de potencia, usados 
generalmente cuando existe una distancia relativamente grande entre las flechas a 


conectar. Se pueden clasificar de manera general tal y como se muestra en la figura 



pianos_ 

( seccton estavdar ( A,B, C,DyE )[ pulg. ] 
seccioti arpstas (3F, 4Fj 8F) [p% ] 
potencia fraccionaria (2L,3L,4I}’ 5L) [decmias depulg.] 


sincronas 
velocidad variable 
i polibelt 


coder as\^ eW ^ 0S 

ccaenas (si/enc/osas) 


Figura 8.1. Clasificacion general de las transmisiones flexibles. 


Debe mencionarse que las bandas sincronas y las cadenas son transmisiones 
positivas, esto es, existen una relacion de velocidades entre el elemento conductor y el 
elemento conducido. 


8.1. Bandas Trapezoidales 

Posee una seccion de tipo trapezoidal de manera que la transmision de potencia entre 
las poleas de dos o mas arboles, se realiza mediante rozamiento entre las superficies 
correa-polea. La polea utilizada en las transmisiones por correa trapezoidal posee una 
acanaladura en forma de V donde va alojada la correa. Debido a esta forma, cuando los 
ramales de la correa estan tensos, esta tiende a clavarse en la polea de manera que la 
fuerza normal y de rozamiento conseguida en las caras laterales es muy elevada. 
Gracias a esto, las correas trapezoidales pueden transmitir mucha mayor par sin que se 
produzca deslizamiento. 
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Por su importancia actual, el siguiente analisis se enfoca en las bandas en V o 
trapezoidales, los cuales se pueden encontrar en aplicaciones industriales, 
automotrices y agricolas y presentan las siguientes, ventajas y desventajas. 



Ventajas. 

1. Proporcionan amplias relaciones de transmision (de hasta 10 a 1). 

2. Tienen una larga vida (3 a 5 anos). 

3. Son faciles de instalar y remover. 

4. Requieren de poco mantenimiento. 

5. Tienen poca capacidad de absorber sobrecargas. 

6. Son bastante eficientes. 

7. Producen poco ruido. 


Desventajas. 

1. Sufren escurrimiento plastico. 

2. Existe deslizamiento. 

3. Su temperatura de operacion se encuentra en el rango de -50 a 80 Q C. 

4. La velocidad maxima de operacion que es de 3000 metros sobre minuto, siendo 
la optima de 1400 m/min, por el efecto de la fuerza centrifuga sobre la banda. 
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Fc 



8.3. Fuerza centrifuga en una banda 


8.1.1.Constituci6n fisica. 

Las bandas son fabricadas tal y como se muestra en la figura: 



Lona (Cubierta) 

Seccion portadora 
(nylon, acero, kevlar) 


Seccion portadora 
(nylon, acero, kevlar) 


Y su designation se hace tomando en cuenta el tipo de section y su longitud: 
Ejemplos: 

Section estandar A-31. 

Seccion angosta (B-15). 

Uso fraccionario 2L-160. 


8.2. Selection de una banda trapezoidal (en V) 

Las companfas fabricantes de bandas proporcionan manuales que deben tomarse en 
cuenta para la adecuada selection y uso de sus propiedades. 
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Algunas definiciones importantes son las siguientes: 

1. Potencia nominal “PotN”. 

2. Potencia de diseno “Pot D ” se da en kW o hp y es la que se utiliza para la seleccion de la 
banda. 

3. Relacion de transmision “m w ” es la relacion que existe entre la velocidad de la polea 
conducida, pero tambien una relacion entre diametros. 


_ _ ffg 

Va D r> 

4. Diametro de paso. Se trata de un diametro intermedio sobre el cual teoricamente se 
realiza la transmision. 



El procedimiento de diseno consta de los pasos siguientes: 

1 .Se calcula la potencia de diseno a partir de la potencia nominal y un factor de servicio. 

Pot D = Pot N xF 

2. Se selecciona la seccion de la banda adecuada con ayuda, empleando para ello la tabla 
5.4. 
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Grafico de selection defperfrJ de correct 



3. Se calcula la relacion de transmision. 


Mw = 


Np 

Ng 


Dg 

Dp' 


4. Se selecciona el diametro de paso para la polea conductora con ayuda de la tabla 5.5 y 
se calcula el diametro de paso para la potencia conducida. 


D g = D p xm^. 


5. Se calculan o se fijan la distancia entre centros de las flechas a conectar. 


C — Dp + 


Dq -|- Dp 
2 


S no hay limitaciones de espacio siempre se selecciona la mayor, ya que se optimiza el 
angulo de abrazamiento. 
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6.- Para calcular la potencia transmisible por banda se hace lo siguiente: 

a) se calcula la velocidad lineal de la banda. 


V = 



b) Con la velocidad calculada en el paso anterior, con el diametro de la polea motriz y 
con la ayuda de la tabla 5.5, se obtiene la potencia transmisible por la banda, para 
angulos de contacto de 180 Q . 


c) Los datos de la tabla 5.5, son validos para angulos de contacto de 180 Q , de tal modo 
que si no ocurre de esa manera, la potencia que se puede transmitir es realmente 
menor, por lo tanto debe utilizarse un factor de correccion que se presenta en la tabla 


Donde: 

K = es la potencia corregida , 

K = es la potencia transmisible por banda. 
A= Factor de correccion. 


7. A continuacion se calcula el numero de bandas para la transmision. 


N h = 


Pot D 


K ' 


1 <N h < 6 


Finalmente, se calcula la longitud requerida por la banda. 


7t 


L = 2C + - (Dg + Dp) + 


\Dg - Dfy 


4 C 
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Eiemplo. 


Un motor electrico tipo jaula de ardilla se utiliza para impulsar un compresor de tipo 
alternativo. La potencia del motor es de 5 HP y la velocidad en la flecha es de 1700 rpm, 
si debe usarse una transmision mediante bandas, determine lo siguiente: Diametros de 
las poleas conductora y conducida, Distancia entre centros, Seccion y longitud de la 
banda, Numero de bandas, Considere que no hay limitante de espacio y que la velocidad 
en la polea conducida debe ser de 450 rpm. 


Datos. 

Motor jaula de ardilla 
Compresor alternativo (de piston) 

Pot D = 5 HP 


Calculando 
Pot D = Pot N * F 
F=1.2 (pagina 34). 

Pot D = 5 * 1.2 = 6 HP. 


np=1700 rpm 


ng=450 rpm 



Dp=? 


Dg=? 



= 3.7 


C=? 

Seccion=? 

L=? 


Seleccione Banda Seccion B. 

Tabla 5.5 Seleccionar diametro intermedio: 
Dp=5.4 pulg.. 


Nb=? 


Se obtiene el diametro de la polea conducida 

Dg= Dp*m w = 5.4 * 3.7 = 20 pig. 


Y se calcula la distancia entre centros: 



20+5.4 


2 


18.1 pig. 


6 C=Dg= 20 pulg.. 


> Se escoge la mayor. 
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Se calcula la velocidad lineal de la banda: 


T , Dp 4 rr^A m' 5.4 pig f 2,t \ A f 0.02 54 m\ ^ ^ m 

V = np* — = 1700—*---f -f -1=12.20— 

2 min 2 YLrei?/ \ 60s / V. 1 pig / s 

#10 = l- 9 kW 
#12,2 =? jkW 
#15 = 2.4 kW 

Interpolando: 

K 122 = 1.9 + — (2.4- 1.9) = 2.12—^— 

5 v ' Banda 

Se corrige la potencia que se puede transmitir por angulo de abrazamiento: 

K'=K*A 

Se utiliza la siguiente relacion; 

Dg-Dy 20-5,4 _ Q 
C ~ 20 

Y de la Tabla 5.3 se selecciona A= 0.87 


K'=2.12*0.87 


K'=1.84 kW/Banda. 


N h = 


POtr 


4.5 


K' 1.84 


n 


= 2.44 -> 3 Bandas. 


L = 2C + - (Dg + Dp) + 


(Dg - Dp'y 


n 


L = 2(20) + ^ (20 + 5.4) + 

jLj 


4 C 
(20 - 5.4) 2 


4(20) 


= 82.56 pig. 


Finalmente de la tabla 5.6 se escoge una banda B81. 
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CAPITULO 9 

RESORTES 


9.1 Clasificacion de los resortes 

Los resortes son un importante elemento de maquina se pueden encontrar en una 
amplia variedad de tipos y tamanos ademas tienen una amplia gama de aplicaciones 
siendo las mas importantes las siguientes: 

1. Para absorber vibraciones. Por ejemplo en montajes de maquinas y 
suspensiones de automoviles. 



2. Para controlar movimientos. Por ejemplo los resortes para valvulas en motores 
de combustion interna. 



3. Para almacenar energia como sucede en los relojes o juguetes de cuerda. 
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4. Para medir fuerzas. Por ejemplo balanzas y dinamometros. 



Los resortes se pueden clasificar de la forma siguiente: 


Clasificacion 


-Helicoidales 


-A Tension 
< -A Oompresion 
-A Torsion 


-Conicos 

-Pianos o de Ballesta (muelles) 
-Espirales 
Barms de Torsion 
Rule, Gas„ etc. 
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9.2 Resortes Helicoidales 

Un resorte helicoidal se puede describir como un alambre de seccion circular (o 
rectangular) enrollado en forma de helice. Y acaba en sus extremos dependiendo si va 
a trabajar a compresion o a tension. Ademas se diferencia en que en los resortes las 
espiras estan una junto a otra y en los resortes a compresion habra una cierta 
separacion entre las espiras para permitir que el resorte sufra la deflexion 
correspondiente a aplicarse la carga. 


En un resorte helicoidal interesan el esfuerzo producido, la deflexion producida, la 
constante y la energfa absorbida por lo tanto considerese la figura 9.1a) en la que se 
muestra un resorte helicoidal a compresion simple , donde : D = diametro medio o entre 
centros del resorte ; d = diametro del alambre ; P = carga aplicada y nc = numero de 
espiras activas y p = paso. 



Donde: 

D= Diametro medio o prinutivo 


d= diametro del alambre se recomienda que 6<C<12 

c) 

Figura 9.1. a) Resorte helicoidal sometido a compresion b) Diagrama de cuerpo libre de 
la seccion A-A. c) Algunos parametros geometricos de un resorte helicoidal 
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Debido a la geometrfa y simetrfa de este resorte , cualquiera de las secciones 
transversales del alambre esta sometido al mismo estado de esfuerzos, escojamos 
pues la seccion A-A para su analisis y hagamos un corte como se muestra en la figura 
9.2b) .se puede visualizar que el alambre esta sometido simultaneamente a una fuerza 
de corte directa P y a un momento de torsion Mt, por lo tanto ambas cargas producen 
un esfuerzo cortante y empleando el principio de superposicion se tiene : 


Donde: 


P M t .d 
A 2 J 


(9.1) 


A = 


jrd 2 

~A~’ 


M t 


PxD mi 4 
2 ’ ~^2 


Sustituyendo en la ecuacion. 


_ 4P PxD*dx32 4P 8PD 

0= —- +-— = —r + - 


5= 


ltd 


8PD 

jrd 3 


2(2)n; d 4 Ttd 2 Ttd 3 


1 + t^ = 


8PD 




2D J nd* 


1 


\ 


1 +- 

2C/ 


Donde: 1 + —— = Factor de correcaon de "Wahl = ks ks = l + -^- 

2C C 


5=ks 


8PD 

ltd 3 


(9.2) 


Tambien es de interes, la deflexion que sufre el resorte bajo carga, se parte entonces 
de la deformacion angular que sufre el alambre del resorte bajo el momento torsionante. 


P xD xrcDnc(32) _ 16PD 2 nc 
2 GttCj Gd + 


nc = Numero deespiras activas 


P xD XTiDnc(32) _ 16PD 2 nc 
2Grctf Gd 4 


(9.3) 


Mtro. FELIPE DIAZ DEL CASTILLO R. 


- 135 - 


























FES-CUAUTITLAN 


DEPARTAMENTO DE INGENIERIA 


Para obtener la deformacion axial, la ecuacion (3.6) se multiplica por el factor D/2: 


C = D 3 /d 3 C 3 =D 3 /d 3 nc =GdVl6PD 2 ’) 


8PD 3 nc 8PC 3 nc 
Gd + ^ Gxd 


(9.4) 


La constante del resorte que indica la carga necesaria para deformar al resorte una 
cierta distancia es igual a : 


Constante de resorte 


P lb kg N 
A pig cm mm 


=>P = qA 


(9.5) 


Y por ultimo, ya se menciono que una aplicacion importante de los resortes es para 
absorber energia y se puede calcular con la ecuacion (3.9) 



9.3. Extremos de los resortes helicoidales a compresion. 

Estos pueden ser simples , escuadrados simples , rectificados simples escuadrados y 
rectificados y se muestra en la figura 9.2, estas formas ocasionan una disminucion del 
numero de espiras activas y afectan la altura libre y la altura solida de los resortes como 
se muestra en la tabla 9.1. 
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Figura 9.2. Tipos de extremos en resortes helicoidales a compresion 


Tabla 9.1. Altura libre y altura solida en resortes a compresion. 


Tipo de extremo 

# Total de espiras 

Altura solida 

Altura libre 

H s 

H l 

Simple 

nc 

(nc +1).d 

(nc . p) + d 

A escuadra 

nc + 2 

(nc + 3). d 

(nc. p) +3d 

Rectificado 

Simple 

nc 

nc. d 

nc. p 

Escuadrado y 
rectificado 

nc + 2 

(nc +2). d 

(nc. p) +2d 


Donde: 

p = distancia entre espiras = tan X.n. D 
d = diametro del alambre 
Nc = numero de espiras activas 
D = diametro medio del resorte 
X = dngulo de helice (< 13 °) 


9.4 Materiales para resortes. 

Los resortes se fabrican arrollando el alambre en trio y en caliente dependiendo 
de su diametro, del fndice del resorte y de las propiedades que se quieran lograr en 
general. 
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No debe emplearse material endurecido si C<6 o si d>6.35 mm (1/4 pulg.). El 
arrollamiento del alambre produce esfuerzos residuales, pero estan en direccion normal 
en relacion a la direccion del esfuerzo torsionante en un resorte a tension a compresion, 
de manera frecuente los resortes ya terminados se someten a un relevado de esfuerzos 
por medio de un tratamiento termico. 

Se cuenta con una gran variedad materiales para fabricar resortes helicoidales y 
otros tipos , pudiendo mencionar a los aceros simples y aleados, inoxidables (tipo 304 y 
316 ) y materiales no ferrosos como el bronce fosforado y el laton para resortes, 
aleaciones cobre - berilio y algunas aleaciones de nfquel. 

En la tabla 9.2. se mencionan los materiales mas usados para fabricar 
resortes (de todos tipos) 


Tabla 9.2. Materiales para la fabricacion de resortes 


Material 

Temp., de operacion 

Especificacidn 

AISI (ASTM) 

Alambre cuerda de piano 

0- 120 °C 

AISI- 10S5 (A-228) 

Templado en aceitey 
revenido 

0- 125 

AISI- 1065 (4-229 

Alambre estirado en frio 

0-102 °C 

AISI- 1066 (A-227) 

Acero al Cr- V templado en 
aceite y revenido 

0- 220 °C 

AISI- 6150 (A-232) 

Acero a! Cr- Si templado 
en aceitey revenido 

0- 250 °C 

AISI- 9254 (A-401) 

Bronce fosforado 

0- 100°C 

CA-510 fB-159) 


9.5. Resistencia de los alambres de acero 

Si no se disponen de datos mas confiables se puede hacer uso de la ecuacion siguiente 
para calcular la resistencia maxima de un alambre de acero 

_ A 

^max — .(9.7) 

Donde: 

Omax — resistencia maxima del alambre 
d = diametro del alambre 
A y m coeficientes que se obtienen de la tabla 
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m 

Tabla 9.3. Constantes para el calculo de la resistencia a la tension (o = A/d ) de 

max 


alambres de acero. 


Material 

Exponetue m 

Coeflciente A 
ksi MPa 

Alambre cuerda de piano 

0.163 

186 

2060 

Alantbre de acero templado 
ett aceile y revenido 

t 

0.193 

146 

1610 

Alambre eallrado en frio 

0.201 

137 

1510 

Acero al Cr- V templado en 
a ceiie ,v revenido 

0.155 

173 

1790 

Acero al Cr- Si templado 
ett aceite y revenido 

_±i_ 

0.091 

218 

1960 


9.6. Diseno de resortes baio carqas estaticas. 

Los resortes pueden disenarse en funcion de la resistencia a la fluencia al corte (Tf ) 

para cargas estaticas se puede emplear un F. S = 1.5 con respecto a dicha propiedad. 
El metodo para determinar el esfuerzo cortante directo no toma en cuenta la porcion 
que corrige por la curvatura de las espiras , ya que esta ultima es una concentration de 
esfuerzos y no es grave en materiales ductiles sometidas a cargas estaticas, por lo 
tanto : 


5=ks 


8PD 

Ttd 3 


Para que el resorte no se deforme plastic amenle 5 < 3f el 
esfuerzo cortante debe ser menor al esfuerzo de fluencia 

En la tabla 9.4. se presentan las relaciones para determinar el esfuerzo cortante 
admisible en alambres para la fabricacion de resortes. 

Tabla 9.4. Esfuerzo cortante admisible en alambres para la fabricacion de resortes. 


Material 

Esfuerzo admisible al corte 

Alambre de acero es lira do enfrio 

^itdm ~ 0.4 5 (7 mjeD r 

Alambre de acero templado y revenido 

77adm ~ 0. 50 CJmax 

Acer os inaoddables y a lea c tones no 
ferrosas 

77adm ~ 0.35 | C?j?| L T.v 
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9.7. Fatiqa en resortes 

Ya se dijo anteriormente que la fatiga es el efecto de la aplicacion de cargas que 
varfan en intensidad y sentido con respecto al tiempo, y desgraciadamente los resortes 
son los elementos mecanicos mas expuestos a este tipo de trabajo, por ejemplo los 
resortes de la suspension de un automovil, si se determina el esfuerzo al que esta 
sometido cuando el vehiculo esta estacionado, vemos que es constante como se 
muestra en la figura 9.3a) , pero al empezar a moverse , en caminos mas o menos 
parejos , el esfuerzo producido sera mas o menos como el que se ilustra en la figura 
9.3b) pero al transitar en caminos como los de el estado de Mexico , sera como se 
ilustra en la figura 9.3c) , por lo tanto, el diseno de estos resortes bajos tales 
condiciones se tendra que hacer teniendo en mente, el papel que juega la fatiga del 
material, o en otras palabras , la respuesta de este a las cargas variables . 



Figura 9.3. Esfuerzos que actuan sobre el resorte de la suspension de un automovil 


9.8. Cargas fluctuantes 

Debido a que muchos resortes estan sometidos a cargas fluctuantes, es logico hacer 
uso de los principios de esfuerzos variables estudiados anteriormente (capitulo 3 ) 
especialmente cuando se desea una duracion indefinida . Como los resortes rara vez 
estan sometidos a esfuerzos invertidos, tension y compresion, A.M . Wahl propuso una 

Ifnea de rotura sobre el diagrama T m =T r (diagrama modificado de Goodman) que va 
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desde el punto B (ver figura 9.4) en que el esfuerzo medio = esfuerzo variable (x m = X r 

) hasta la correspondiente resistencia a la fluencia al corte del material. Asf, de la figura 
9.5 se puede notar que: 

X max- — Xm + Xr = 2Xr — 2Xm = Xeo ....(9.8) 

Donde: 

Xeo = resistencia de la fatiga al corte del material en un solo sentido 



Figura 9.4. Diagrama de Goodman modificado 
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De la figura 9.4, se puede decir que el area encerrada por el triangulo QGD sera el 
punto optimo para la operacion de un resorte sometido a cargas variables partiendo 
entonces del concepto de triangulos semejantes se tiene que: 

BM GQ 
MT ~ QD 

Entonces: 

T .o /2 _ t, 

(Xf -x eo /2) (x f /FS-T m ) 


(*Cf /F.S - un) 'll' 

(•if - xeo /2) = (Teo . 2) 


Finalmente: 


1 = 
F.S 


xm + xr 

Xf X e o 


2 - Teo 

Xf 


(9.9) 


Donde: 

xm = Esfuerzo cortante medio = Ks . ( 8.Pm . D/ji d 3 ) 
xr = Esfuerzo cortante variable = K. (8.Pr .D/7i.d 3 ) 

Pm = Carga media 
Pr = Carga Variable 

K = Factor de correccion de Wahl que corrige por curvatura y corte directo, esto 


es= 


4C-1 0.615 

4C-4 C 


Ks = Porcion del factor de Wahl que corrige por corte directo (Ks = 1 + 0.5/C) 


El valor del Ifmite a la fatiga en un solo sentido depende de la resistencia maxima del 
alambre y se pueden obtener a partir de las relaciones que se presentan en la tabla 
9.5. 
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Tabla 9.5. Calculo del li'mite a la fatiga en un solo sentido 


MATERIAL 

LI MITE A LA FATIGA EN UN SOLO 


SENTIDO (T eo ) 

Alambre cuerda de piano (music wire) 

x eo =0.23 o max 

Alambre de acero templado y revenido 

T e o = 0-22o , max 

Alambre de acero estirado en frio 

X e o = 0-21 CTmax 

Alambre de acero al Cr-V 

T e o = 0-2(1 max 

Alambre de acero al Cr-Si 

Teo = 0.2 O' ma x 


9.9. Pandeo en resortes helicoidales a compresion 

Se puede presentar pandeo en un resorte a compresion cuando la altura libre del 
resorte es 4 veces mayor que el diametro medio D a menos que el resorte se guie 
adecuadamente. La carga axial critica se puede calcular aproximadamente con la 
siguiente expresion: 


Per = q . H L . K L .(9.10) 


Donde: 

P cr = Carga que causara pandeo en el resorte 
H l = Altura libre del resorte 

K l = Factor de correccion, que depende de la relacion entre la altura libre , del diametro 
medio y de la forma que esta sujeto el extremo del resorte . Sus valores se muestran en 
la tabla 9.6 
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Tab!a 9.6. Factor Kl para resortes a compresion. 


Extremos 

Empotrados 

H l /D 

K l 

1 

0.72 

2 

0.71 

3 

0.68 

4 

0.63 

5 

0.53 

6 

0.38 

7 

0.26 

8 

0.14 


Extremos 

Articulados 

H l /D 

K l 

1 

0.72 

2 

0.63 

3 

0.38 

4 

0.20 

5 

0.11 

6 

0.07 

7 

0.05 

8 

0.04 


9.10 Vibraciones en los resortes 

En los resortes helicoidales se pueden presentar pulsaciones (vibraciones propias) 
cuando se aplican cargas repetitivas a una velocidad cercana a la Frecuencia Natural 
del Resorte (FNR) , para evitar dicha posibilidad es conveniente que la FNR sea por lo 
menos 20 veces mayor que la velocidad de aplicacion de la carga . La frecuencia 
natural de la espira (fn) de una espira de acero en ciclos por minuto se puede 
calcular mediante la ecuacion siguiente : 


fn = 761500 .d . 

nc . D 2 


ciclos . 
minutos — 


(9.11) 


Que es valida para unidades inglesas, es decir el diametro del alambre d , y el diametro 
medio D se encuentran en pulgadas y nc es el numero de espiras activas . 


Para el sistema metrico se tiene la siguiente ecuacion: 

fn - (2.14 x 10 6 ) . d r ~ ciclos —i . 

nc. D 2 L minutos _ 

Donde d y D estan en centimetros. 


(9.12) 
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9.11. Resortes a tension 

Todas las ecuaciones desarrolladas para los resortes a compresion se pueden aplicar a 
los de tension. Las espiras en este tipo de resortes se arrollan tocando una a la otra y 
frecuentemente con alguna carga inicial para asegurarse longitud libre, en la practica 
los resortes a tension se utilizan menos que los de compresion, siendo algunas de las 
razones las siguientes: 

1. Su fabricacion es mas costosa 

2. Requieren de mayor complejidad en sus extremos para transmits la carga 

3. Estan mas propensos a ser esforzados mas alia de su Ifmite elastico 

4. En caso de ruptura se rompe la cadena cinematica 

9.12. Resortes de hoia o muelles . 

Un resorte de hoja o muelle pueden tener un configuracion de una viga en voladizo 
como se muestra en el figura 9.6a), b), c) , o la de la viga simplemente apoyada como 
en la figura 9.6 d) ,e) y f). Algunas vigas mostradas tienen una seccion uniforme y 
otras son de resistencia uniforme (igual esfuerzo en cualquier seccion) obtenida al 
variar el espesor h o el ancho b. El esfuerzo principal se localiza en la fibras mas 
alejadas del eje neutro del muelle y es de tension en un lado y de compresion en el 
otro. 

El esfuerzo cortante, aunque este presente se desprecia en lo que a resistencia 
se refiere. 
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F 

b) 

F 

C) ' 


| 


1 1 






* i f nf 






Figura 9.6. Muelles de seccion rectangular 


En el caso de que la cuantfa de la carga hiciera resultar desproporcionadas las 
dimensiones de la hoja, es cuando se recurre a la superposicion de las mismas forman 
las llamadas ballestas, figura 9.7, las cuales no son otra cosa que una serie de hojas 
flexibles, superpuestas firmemente sujetas por su centro de manera que durante la 
deformaciones se mantengan en contacto unas con otras en toda su longitud para asf 
constituir un solido de igual resistencia .El que unas hojas sean mas cortas que otras 
viene a ayudar con su cometido cumpliendo el fin de aumentar la elasticidad del bloque 
completo de todos los tipos de ballestas que se forman , el de hojas triangulares es el 
que autenticamente cumple las condiciones fundamentales de toda ballesta o sea el de 
ser un solido con igual resistencia , asf como ofrecer una curva elastica de tipo circular 
los tipos restantes unicamente cumplen con la segunda , con lo que los valores de P y 
8 segun el calculo que nosotros pudimos reproducir es practicamente util , pero no 
teoricamente . 
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Figura 9.7. Muelle multi - hoja o de ballesta 


Ejemplos. 

1. Determinar el esfuerzo cortante que se produce en un resorte helicoidal a tension 
que tiene un diametro de alambre de 0.18pulg. un fndice de resorte igual con 7 y 12 
espiras activas, si la carga aplicada es de 8 lb calcule tambien la deformacion sufrida 
por el resorte. 

2. Disenar un resorte helicoidal a compresion para una carga maxima de 1200 lb con 
una constante de resorte de 350lb/pulg, use un diametro exterior de 5 pulg, una 

tolerancia del 25%, extremos escuadrados y rectificados, un acero aleado con un (Jf= 
120ksi y FS=1.5 
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CAPITULO 10 
RODAMIENTOS 


En las maquinas y mecanismos se utilizan con gran frecuencia organos de transmision 
del movimiento, y muy especialmente, del movimiento de rotacion, entre los que se 
pueden destacar: arboles y ejes. 

1. Arbol. Elemento dinamico de seccion circular que transmite un par motor mediante 
los organos mecanicos que Neva montados solidariamente, girando apoyado en unos 
soportes. 

2. Eje. Elemento estatico de seccion circular que sirve de apoyo a uno o mas organos 
moviles que giran sobre el. 

Los arboles giran apoyados sobre unos soportes dispuestos en sus extremos, debiendo 
estar estos soportes suficientemente dimensionados para poder resistir con toda 
seguridad los esfuerzos que les transmitan aquellos. 


Soptttt Arbol to ejc) 



El arbol no gira directamente sobre el soporte, sino que entre ambos se situa un 
elemento intermedio denominado cojinete. En este cojinete, el rozamiento que se 
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produce como consecuencia del giro del arbol, no debe sobrepasar los Ifmites 
admisibles, reduciendose este por medio de una lubricacion adecuada. 



Los cojinetes pueden ser de dos tipos: 

a) Cojinetes de deslizamiento (casquillos) y 

b) Cojinetes de rodadura (rodamientos) 

El rozamiento por rodadura que presentan los rodamientos es mucho mas reducido que 
el rozamiento por deslizamiento de los casquillos; de alii se derivan una serie de 
ventajas al utilizar rodamientos frente a la utilizacion de casquillos, entre las que 
podemos senalar: 

1. Escaso rozamiento, sobre todo en el arranque. 

2. Mayor velocidad admisible. 

3. Menor consumo de lubricante (algunos vienen lubricados de por vida). 

4. Menor costo de mantenimiento. 

5. Menor temperatura de funcionamiento. 

6. Menor tamano a igualdad de carga. 

7. Reducido desgaste de funcionamiento. 

8. Facilidad y rapidez de recambio. 

9. Gran capacidad de carga. 
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Segun lo anterior, hoy dia en las maquinas rotativas se utilizan mayoritariamente 
rodamientos. 

10.1. Constitucion de los rodamientos 

Los rodamientos son elementos normalizados en dimensiones y tolerancias. Esta 
normalizacion facilita la intercambiabilidad, pudiendo disponer repuestos de diferentes 
fabricantes, asegurando un correcto montaje sin necesidad de un ajuste posterior de los 
mismos. 

Estan constituidos por dos o mas aros concentricos, uno de los cuales va alojado en el 
soporte (aro exterior) y el otro va montado en el arbol (aro interior). 

Entre los dos aros se disponen los elementos rodantes (bolas, rodillos cilmdricos, 
rodillos conicos, rodillos esfericos, etc.), los cuales ruedan sobre las pistas de rodadura 
practicadas en los aros, permitiendo la movilidad de la parte giratoria respecto a la fija. 



Para conseguir que guarden la debida distancia entre si, los elementos rodantes van 
alojados en una pieza de chapa estampada, denominada, jaula portabolas o 
portarrodillos. 

Los rodamientos se construyen en acero de adecuadas caracteristicas de dureza y 
tenacidad, permitiendo soportar, con muy poco desgaste, millones de revoluciones, 
sometidos a cargas y esfuerzos, a veces, concentrados y localizados. 
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La lubricacion varia con la velocidad y el tamano de los rodamientos, efectuandose con 
aceite o grasa consistente. 

10.2. Clasificacion de los rodamientos 

Desde el punto de vista cinematico, pueden clasificarse en tres categorias: 

1. Rodamientos para cargas radiales. Pueden soportar preferentemente cargas 
dirigidas en la direccion perpendicular al eje de rotacion. 



Rodamientos para cargas radiales. 


2. Rodamientos para cargas axiales. Pueden soportar cargas que actuen unicamente 
en la direccion del eje de rotacion. A su vez pueden ser: rodamientos de simple efecto, 
que pueden recibir cargas axiales en un sentido, y rodamientos de doble efecto, que 
pueden recibir cargas axiales en ambos sentidos. 



Rodamientos para cargas axiales 


3. Rodamientos para cargas mixtas. Pueden soportar esfuerzos radiales, axiales o 
ambos combinados 
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Rodamientos para cargas mixtas 


Rodamientos de bolas. Son adecuados para altas velocidades, alta precision, bajo par 
torsional, baja vibracion. 



Bola Esferica 


Rodamientos de rodillos. Los rodillos pueden ser de diferentes formas: cilmdricos, 
conicos, forma de tonel (la generatriz es un arco de circunferencia) y de agujas 
(cilindros de gran longitud y pequeno diametro). Se caracterizan por tener una gran 
capacidad de carga, asegurando una vida y resistencia a la fatiga prolongadas. 



CILINDRICO CONICO FORMA DE TONEL FORMA DEAGUJA 
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Otros aspectos relativos a la clasificacion de los rodamientos pueden ser: numero de 
hileras, de elementos rodantes (una o varias); desmontable o no-desmontable, segun 
que los anillos puedan ser desmontados o no; disponibilidad de orificio de engrase, etc. 

10.3. Tolerancias v aiustes de los rodamientos 

Para la precision dimensional, ISO prescribe tolerancias y limites de errores permisibles 
para las dimensiones principales (diametros interior y exterior, ancho y rebordes 
redondeados), necesarias para el montaje de rodamientos sobre arboles y alojamientos 
de soportes. 

El ajuste del rodamiento exige unas tolerancias estrechas para garantizar un correcto 
funcionamiento. La tolerancia del arbol sobre el cual va montado el rodamiento, asi 
como la del alojamiento cilmdrico en el soporte, se determinaran en funcion de los 
siguientes criterios: naturaleza, magnitud y direccion de la carga; condiciones de 
temperatura, diametro y velocidad del rodamiento, metodo de montaje y reglaje. 

La norma ISO 286 presenta una gufa para el establecimiento de ajustes de 
rodamientos. En general, el aro en contacto con el mecanismo movil debe ser de ajuste 
con apriete, debiendo aumentar el apriete proporcionalmente con la carga; por su parte, 
el aro en contacto con el mecanismo fijo debe ser, en principio, ajustado sin apriete. 


Guta para ajusl 

cs de rodamientos radialos: tolerancia del alojamiento del soporte. 

Tipo de alojamiento 

Condiciones de carga ] 

Tolerancia del alcjamiento 

Abjamienlo soldo o partido 

Carga estacbnaria al anillo 
exterior 

Todas 1 as condiciones de carga 

H7 

Calcr oonducido a Inawes del eje 

G7 

Carga de direction 
irdetemninada 

Carga liviana a normal 

Js7 

Carga normal a pesada 

K7 

Carga pesada de cheque 

M7 

Abjamiento soldo 

Carga rolatfoa al anillo 
exterior 

Carga liviana o variable 

M7 

Carga normal a pesada 

N7 

Carga pesada {alojamiento de 
pared delgjia). Carga pesada de 
cheque 

P7 


Note: los ajustes se aplican a tas alojamientos de hierro fundido y de acero. Para alojamientos. de aleaciones livianas. se requiem 
normalmente, un ajusle mas ^.retedo. 
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Tipodercdamiento 


Guia para ajustcs de rodamientos radiales: tolcrancia del drbol o eje. 


Rodarniemra de Rcdamientocde RodamienLo^ de 
bdas rodillos cilindrbos rod ilbc esfericcs 


Rodamientos con 
Anillo interior de 
Agujenoclindrsco 


Ccfidbbnec de carga 


Carga l^viana 
b variable 

llucLuanle 

Anillo interior 

&n rotacbn o 
Carga de 
dine cc bn 

ndetannlnada 

Carga normal 
apesada 


Carga muy 
pesada o carga 
de cheque 

Carga 

estaebnaria al 

5e requiere 

desplazamienlo 
axial del anilb 
interbr 

anillo inlerbr 

No se requiere 
desplazamiento 
axial del anilb 
exterior 

Toda la carga 


rodillos cilindrbos rod ilbs esfericos Toierancia 

_ y cbniccs _del eje 

Di&metro del eje enmm. 


18 



200.260 140,...,200 


_ 200,... 400 

W.. t4C 


200 ,... 


Tad os be diamelros de ejes 


Todos los diamelros de ejes 


Todos bs diamelros de eje& 


\sla; Lsdos los valores ca tolerarscias listados son para ejes macizos de acero. 



10.4. Selection de rodamientos 


Se fabrican rodamientos en una gran variedad de tipos, formas y dimensiones. Cada 
tipo de rodamiento presenta propiedades y caracteristicas que dependen de su diseno y 
que lo hacen mas o menos adecuado para una determinada aplicacion. 

La consideration mas importante en la selection de un rodamiento es escoger aquel 
que permita a la maquina o mecanismo en la cual se instala, un funcionamiento 
satisfactorio. 

Para facilitar el proceso de selection y lograr la determination del rodamiento mas 
apropiado para una tarea, se deben considerar diversos factores y contrastarlos entre 
sf: 

1. Espacio disponible. 

2. Magnitud, direction y sentido de la carga. 

3. Desalineacion. 
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4. Velocidad. 

5. Nivel de ruido. 

6. Rigidez. 

7. Montaje y desmontaje. 

10.5 Designation de rodamientos 

La identificacion de rodamientos hace referencia a su diseno, dimensiones, precision, 
constitution interna, etc. Esta identificacion esta formada por el nombre del rodamiento, 
seguida de la denominacion abreviada del mismo, la cual se compone de una serie de 
numeros y codigos de letras, agrupados en un codigo numerico basico y un codigo 
suplementario. 

El codigo numerico basico se compone de una serie de cifras, cuyo significado es el 
siguiente: tipo de rodamiento, serie dimensional (serie de diametro exterior, serie de 
ancho, serie de angulo de contacto) y diametro interior del rodamiento. 

Si las condiciones de servicio exigen una version especial del rodamiento, se anaden 
unos signos adicionales a la denominacion abreviada, constituyendo un codigo 
suplementario. 

Este codigo viene fijado por cada fabricante, y designa: tratamiento termico, precision, 
juego interno y demas factores relacionados con las especificaciones y la constitucion 
interna del rodamiento. 

Todos estos codigos se encuentran tabulados en los catalogos suministrados por los 
fabricantes de rodamientos. 

Por ejemplo: rodamiento rfgido de bolas 6306 L1C3 

6= codigo de tipo de rodamiento correspondiente a los rodamientos rfgidos de una 
hilera de bolas. 

3= serie de diametro exterior. 

06= codigo de diametro interior (para obtener el diametro interior se multiplican estos 
dfgitos por 5.). 

L1= codigo de jaula mecanizada de laton. 

C3= codigo de juego radial interno mayor que lo normal. 
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10.6 Rodamientos rigidos de bolas 

Estos rodamientos son de uso general, ya que pueden absorber cargas radiales y 
axiales en ambos sentidos, asf como las fuerzas resultantes de estas cargas 
combinadas; a su vez, pueden operar a elevadas velocidades. 

Estos rodamientos no son desmontables ni autoalineables, por lo que requieren una 
perfecta alineacion del asiento del soporte. 




□ 




i 

TZ 

] 









Nr 


Existen varios tipos de estos rodamientos: rodamientos rigidos de bolas desmontables, 
rodamientos rigidos de bolas con ranura circunferencial en el anillo exterior para poder 
fijarlos axialmente mediante arandelas de retencion, rodamientos rigidos de bolas con 
agujero conico, rodamientos rigidos de dos hileras de bolas, etc. 

Se fabrican rodamientos prelubricados con tapas de obturacion que impiden la entrada 
de elementos extranos y previenen la salida de la grasa. El sello de estos rodamientos 
consiste en un anillo de caucho sintetico moldeado a una platina de acero, incorporado 
al anillo exterior. 

Hay dos tipos de rodamientos sellados: uno usa sellos de contacto con el anillo interior, 
presentando una excelente y efectiva proteccion contra la entrada de polvo; y el otro 
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usa sellos de no-contacto con el anillo interior, siendo apropiado en las aplicaciones que 
requieren un bajo par de operacion. 

Tambien se fabrican rodamientos de bolas de maxima capacidad con ranuras de 
llenado en los anillos interior y exterior. Estos rodamientos disponen de mas bolas de 
acero que los tipos estandar, presentando una capacidad de carga dinamica entre un 
20% y un 35% mayor. Debido a las ranuras de llenado, no son apropiados para 
aplicaciones con cargas axiales pesadas, sino, unicamente, en aplicaciones donde la 
carga radial es predominante o unica. 

10.7. Rodamientos de bolas con contacto angular 

En este tipo de rodamientos, la Imea que une los puntos de contacto de las bolas de 
acero con los anillos interior y exterior, forma un angulo con la Ifnea que define la 
direccion radial, llamado angulo de contacto. Este angulo es de 30 Q , aunque existen 
rodamientos que tienen un angulo de contacto de 40 Q y otros de 15 Q (estos ultimos para 
elevadas velocidades). 



En adicion a las cargas radiales, pueden soportar grandes cargas axiales en un sentido; 
en consecuencia, se suelen disponer dos a dos en posicion simetrica para soportar 
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cargas axiales en los dos sentidos (apareado espalda a espalda, o apareado cara a 
cara); tambien se pueden disponer en montaje apareado en serie (tandem) para cargas 
radiales y axiales elevadas en un solo sentido. 


MONTAJE ESPALDA A ESPALDA 



MONTAJE CARA A CARA 



MONTAJE TANDEM 



Existen rodamientos de doble hilera de bolas con contacto angular y rodamientos de 
una hilera de bolas con cuatro puntos de contacto, capaces de absorber cargas axiales 
en ambos sentidos. Los rodamientos de doble hilera de bolas con contacto angular 
equivalen a dos rodamientos de una hilera de bolas con contacto angular en un montaje 
apareado espalda a espalda, de tal forma, que los anillos interior y exterior, son 
respectivamente formados cada uno, en una sola pieza. Se pueden fabricar con o sin 
ranuras de llenado; este ultimo tipo, a su vez, se puede fabricar con tapa de obturacion. 

10.8. Rodamientos de bolas a rotula 

Este tipo de rodamientos dispone de dos hileras de bolas. La pista de rodadura del 
anillo exterior forma una superficie esferica comun para las dos hileras de bolas, y su 
centro es coincidente con el del rodamiento; por su parte, el anillo interior tiene dos 
pistas de rodadura, una para cada hilera de bolas. 
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De esta forma, el anillo interior junto con las bolas de acero y la jaula portabolas pueden 
oscilar sobre el anillo exterior, adaptandose automaticamente a un posible 
desalineamiento que pudiera presentar el arbol. 

Segun lo anterior, este tipo de rodamientos se utiliza cuando se preven flexiones o 
desalineaciones del arbol con respecto al alojamiento del soporte. 

La capacidad de carga axial es limitada, en consecuencia, no son apropiados para 
aplicaciones con cargas axiales elevadas. 

10.9. Rodamientos de rodillos cilmdricos 

Estos rodamientos son desmontables, lo cual, facilita el montaje y desmontaje en su 
alojamiento. Dado que los rodillos hacen contacto lineal con las pistas de rodadura, 
pueden soportar grandes cargas radiales, siendo baja su capacidad de carga axial. Los 
rodillos pueden ser guiados por los rebordes del anillo exterior o del anillo interior. 
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Existen rodamientos de rodillos cilfndricos con rebordes en los dos anillos, por lo que 
pueden ser cargados con cargas radiales y axiales combinadas. 

Tambien se construyen rodamientos de rodillos cilfndricos con doble hilera de rodillos. 

10 . 10 . Rodamientos radiales de agujas 

Estos rodamientos se llaman asf por tener como elementos rodantes unos cilindros muy 
largos con respecto a su diametro, denominados agujas. 

En general, tienen las mismas aplicaciones que los rodamientos radiales de rodillos 
cilfndricos normales, es decir, grandes cargas radiales; siendo adecuados para 
montajes con reducido espacio y gran precision en el centrado. 

Se fabrican rodamientos con doble hilera de agujas, resultando apropiados para operar 
con grandes cargas o donde se requiere una gran superficie de apoyo. 

Tambien se construyen rodamientos radiales de agujas sin aro interior. En este caso, 
las agujas deben rodar directamente sobre el eje debidamente rectificado y cementado. 
Este tipo de rodamiento precisa un espacio radial mucho mas reducido que los 
rodamientos de agujas con aro interior; ademas, como no influye la precision del aro 
interior, se obtiene una alta precision de rodaje. 
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Otro tipo de rodamientos de agujas mas simplificados son los rodamientos radiales 
formados unicamente por una jaula de agujas. Estos rodamientos no disponen de los 
aros interior y exterior, por lo que las agujas deben rodar directamente sobre el mismo 
eje debidamente cementado y sobre el alojamiento del soporte. 


10.11. Rodamientos de rodillos a rotulas 

Estan constituidos por dos hileras de rodillos en forma de tonel. Al igual que los 
rodamientos de bolas a rotulas, la pista de rodadura del anillo exterior forma una 
superficie esferica comun para las dos hileras de rodillos; por su parte, el anillo interior 
tiene dos pistas de rodadura, una para cada hilera de rodillos, separadas por un borde 
central para guiar los rodillos. 
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De esta forma, el anillo interior junto con los rodillos y la jaula portarrodillos, pueden 
oscilar libremente sobre el anillo exterior, adaptandose automaticamente a un posible 
desalineamiento que pudiera presentar el arbol. 

10.12. Rodamientos de rodillos conicos 

En este tipo de rodamientos, los rodillos y las pistas de rodadura tienen forma conica. 
La configuracion de su diseno hace que los vertices de los conos de rodillos y pistas de 
rodadura se encuentren en un punto comun sobre el eje del rodamiento. 

Los rodillos son guiados por el contacto entre el extremo mayor del rodillo y el reborde 
mayor del anillo interior. El contacto lineal entre los rodillos y las pistas de rodadura, 
hace que estos rodamientos tengan una elevada capacidad de carga; a su vez, resisten 
velocidades relativamente elevadas 



Tienen una alta capacidad para soportar cargas radiales, cargas axiales en una 
direccion y cargas combinadas. Cuanto mas grande es el angulo de contacto, mas 
grande es la capacidad de carga axial. 

Cuando una carga radial pura es colocada sobre el rodamiento, es inducida una carga 
en la direccion axial; en consecuencia, estos rodamientos se montan, generalmente, en 
pares opuestos uno al otro. 
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Este tipo de rodamientos son desmontables, es decir, cada anillo puede ser montado 
individualmente, permitiendo utilizar ajustes fijos en ambos anillos. 

Existen rodamientos de dos hileras de rodillos conicos, los cuales, permiten soportar 
esfuerzos axiales en ambos sentidos. 

10.13. Rodamientos axiales de bolas de simple efecto 

En este tipo de rodamientos, las bolas estan alojadas en una jaula portabolas dispuesta 
entre una arandela ajustada en el alojamiento del soporte y una arandela ajustada al 
arbol. Es desmontable, siendo su montaje muy simple, ya que los componentes se 
pueden montar por separado. 

El angulo de contacto es de 90 Q , debiendo el piano de rodamiento ser perfectamente 
perpendicular al eje de rotacion. 
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Este tipo de rodamientos puede soportar cargas axiales en un sentido; a su vez, no 
resulta apropiado para operar a elevadas velocidades. Para asegurar el guiado de las 
bolas en sus caminos de rodadura, deben estar solicitados permanentemente por una 
carga axial minima o precarga. 

10.14. Rodamientos axiales de rodillos cilmdricos 

Estan constituidos por dos aros, uno ajustado en el eje y otro en el alojamiento del 
soporte, y unos rodillos cilmdricos alojados en una jaula portarrodillos. Se puede 
conseguir un diseno compacto, utilizando unicamente los rodillos y jaula portarrodillos, 
empleando el eje y el alojamiento del soporte como pistas de rodadura. 



Estos rodamientos son adecuados para soportar grandes cargas axiales en un sentido, 
sustituyendo a los rodamientos axiales de bolas cuando la capacidad de carga de estos 
ultimos es inadecuada. 

10.15. Rodamientos axiales de aquias 

Estos rodamientos pueden soportar grandes cargas axiales en un sentido. Requieren 
un espacio axial minimo. 

10.16. Rodamientos axiales de bolas de doble efecto 

Estan constituidos por una arandela ajustada al arbol, dotada de dos caminos de 
rodadura, uno por cada cara, dos conjuntos de bolas alojadas en sus respectivas jaulas 
portabolas, y dos arandelas extremas ajustadas en el alojamiento del soporte. 
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Su diseno admite grandes cargas axiales en los dos sentidos, pero no deben estar 
sometidos a esfuerzos radiales; asf como, por lo general, no admiten grandes 
velocidades. El piano de rodamiento ha de ser perfectamente perpendicular al eje de 
rotacion. 

Para asegurar el guiado de las bolas en sus caminos de rodadura, estos rodamientos 
deben estar solicitados permanentemente por una carga axial minima o precarga. 

10.17. Rodamientos axiales de rodillos esfericos 

Su diseno es similar a los rodamientos radiales de rodillos esfericos, con la exception 
de que unicamente disponen de una hilera de rodillos y, particularmente, tienen un gran 
angulo de contacto. Al utilizar rodillos en forma de tonel como elementos rodantes, son 
de naturaleza oscilante, permitiendo algun error de alineacion o flexion del arbol. 



Cuando se aplican cargas axiales grandes, pueden manejar tambien una cierta 
cantidad de carga radial. 

10.18. Tuerca de fiiacion v arandela de sequridad 

Es uno de los procedimientos mas utilizados para la fijacion axial de rodamientos. Se 
utiliza una tuerca, ranurada segun DIN 1.804, y una arandela de retention con lengueta 
interior. En determinados casos sera conveniente utilizar contratuerca como elemento 
de seguridad. 
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10.19. Manquitos conicos elasticos 

Se utilizan para fijar rodamientos con agujero conico en arboles cilfndricos. Disponen de 
una ranura longitudinal para facilitar su acoplamiento elastico. Estos manguitos pueden 
ser de dos tipos: 

1. Manguito elastico de compresion. 

El aro interior del rodamiento debe montarse contra un tope, que puede ser un resalte 
del arbol o un anillo separador. El manguito se fija axialmente por medio de una tuerca 
ranurada y una arandela de seguridad con lengueta interior. 

MAIVGU TO CONICO DE GOITRES ON 



2. Manguito elastico de traccion 

Permite la fijacion de un rodamiento cuando el arbol carece de resaltes. Para inmovilizar 
el rodamiento con relacion al manguito, se utiliza una tuerca ranurada y una arandela 
de seguridad con lengueta interior. 
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10.20. Teona De Vida 10 

Esta teoria y a la vez procedimiento de diseno, se basa en la siguiente formula 
fundamental: 


L]0 “ 


C 

P 




Lio Vida Esperada En Millones De Revoluciones Con Una 
Confiabilidad Del 90% 

c Carga Basica Dinamica Radial Que Produce Una Vida 
De Un Millon De Revoluciones En La Pista Interior 

p Carga Dinamica Radial Aplicada 

n Coeficiente; «= 3 Para Rodamientos De Bolas, n=io/3 
Para Rodillos 


Esta ecuacion expresa que debido a defectos en su proceso de fabricacion y en 
ausencia de otras causas, experimental y estadfsticamente se obtiene que el 10% de 
los rodamientos falla prematuramente antes del millon de ciclos cuando se aplica una 
carga P / C=1 (confiabilidad del 90%) segun lo expresa la figura 10.2: 


Mtro. FELIPE DIAZ DEL CASTILLO R. 


- 167 - 




















FES-CUAUTITLAN 


DEPARTAMENTO DE INGENIERIA 


inn- 

% Fallos vs. Carga Relativa 


qn - 






















on . 





















pU 

Tm - 





















Cfl 70 

o 

■h en - 





















"ra fin . 





















uU 

"O A J-| . 





















£ 40 





















^ 30 ■ 





















20 ■ 

i n . 





















1 u 

n . 





















u 

c 

) i 


j ;; 

3 4 

f e 

S E 

3 7 

t 

r E 

'an 

3 !: 

ja 1 

) li 

^el 

0 1 

ativ 

1 1 

r a (1 

2 1 

P/C 

3 1 

) 

4 1: 

5 11 

6 1 

7 li 

S 1 

9 20 


Confiabilidad 

a L 

90% 

1,00 

95% 

0,62 

96% 

0,53 

97% 

0,44 

98% 

0,33 

99% 

0,21 


Figura 10.2. Correlacion Entre Porcentaje De Falios y Carga Relativa 


Notese que para P =5*C han fallado el 50%, mientras que para P =10*C sobrevive el 
20% y que a P =20*C todavfa quedan algunos. 

Para fines practicos de diseno se ha establecido un coeficiente de correccion de vida ai_ 
, en funcion del porcentaje de confiabilidad deseado 


Donde: 

% Coeficiente De Confiabilidad 

l Vida Esperada En Millones De 
Revoluclones (Corregida) 


Existen ademas otros factores que afectan la vida util esperada del rodamiento, tales 
como materiales de fabrication de rodamientos y lubricantes no estandares para los 
cuales existen modelos de calculo segun el fabricante. 

10.21. Procedimiento De Selection De Rodamientos A Carga Radial 

• Calcular el diametro rnmirno del eje segun la teorfa de fatiga, 

• Esfuerzos y deflexiones. 
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• Calcular fuerzas en los apoyos ( P ). 

• Calcular el numero de revoluciones esperadas para el rodamiento ( L). 

• Escoger el porcentaje de confiabilidad para determinar el coeficiente 

• de correccion. 

• Escoger el tipo de rodamiento segun el tipo y magnitud de carga: 

• bolas o rodillos; radial, axial o combinado. 

• Despejar la carga basica (C ) de la ecuacion de vida. 

• Buscar los rodamientos con diametro interno ( d ) igual al del eje. 

• De estos seleccionar el mas pequeno que cumpla con C . 

• Verificar velocidad limite y carga estatica limite (C 0 ). 

• Disenar alojamientos a partir de la geometrfa del rodamiento. 

La carga estatica limite se define como aquella que produce una deformacion 
permanente igual a 0.0001 del diametro del elemento rodante, bien sea en el mismo o 
en la pista; esto equivale a unos 4.6 GPa en promedio. 

Eiemplo 

Seleccionar rodamiento para un eje de 20 mm de diametro, que soporte una carga 
radial dinamica de 200 kgf (1960 N) y que dure al menos 5 anos con una frecuencia de 
uso de 200 dfas/ano, 8 horas/dfa @ 520 rpm ; la carga estatica es 45 kgf (441 N) . 

Solucion 

Calcular La Vida Esperada: 

L = 5 anos 200*^^ 60™^ Dia - 520 = 294'600.000 revoluciones 

Despejar Carga Basica, Suponiendo Rodamiento De Bolas: 

C = L 1 ' 3 ■ P - {249.6) 1:3 ■ 1960N = 13041.69N 

Del Catalogo De Rodamientos, Se Tiene Que Para El 6304: 

C= 15900N V C 0 - 7800N ■/ = 13000 ipm S 
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10.22. Procedimiento de seleccion de rodamientos con carqa combinada 

La principal variacion respecto al procedimiento anterior es la de hallar una carga 
dinamica radial equivalente P en terminos de las cargas reales aplicadas radial y 
axialmente. La ecuacion es la siguiente: 

P = Xx Vx Fr + Yx Fa 

Donde: 

Fr= Fuerza Radial Aplicada. 

P= Carga Radial Equivalente. 

Fa= Fuerza Axial Aplicada. 

V= Factor De Rotacion. 

X=Factor Radial. 

Y= Factor Axial. 

El factor de rotacion sirve para corregir la situacion de desgaste de acuerdo con la 
condicion de carga estatica o rotatoria. Si el anillo interior es el que gira V = 1.0 ; si es el 
exterior V = 1.2 . Para rodamientos autoalineantes, V = 1.0 en ambos casos. 

Los factores X e Y dependen de la geometrfa del rodamiento, incluyendo el numero de 
bolas y el diametro de las mismas. Para hallarlos se recurre a la Tabla 4.21. que 
requiere el calculo del cociente a Fa/Co que corresponde un valor de referencia e que 
se debe comparar con la razon a Fa/ Vx Fr. 

10.23. Lubricacion de los rodamientos 

Para el buen funcionamiento de los rodamientos es condicion indispensable una buena 
lubricacion, ya que: reduce el rozamiento de rodadura, protege las distintas partes del 
rodamiento de la herrumbre y el polvo, absorbe el calor que se desarrolla durante el 
funcionamiento y atenua las vibraciones del rodamiento durante el funcionamiento. 
Existe una amplia gama de grasas y aceites para la lubricacion de rodamientos. La 
seleccion del lubricante depende fundamentalmente de las condiciones de 
funcionamiento, en especial de la gama de velocidades y temperaturas. 

La grasa es el lubricante mas utilizado en rodamientos, ya que es facil de manejar y 
requiere un dispositivo de obturacion muy simple. Su empleo esta recomendado cuando 
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exista la posibilidad de que el lubricante pueda salir por los soportes y se quieran evitar 
goteras peligrosas para los materiales de trabajo (textiles, alimenticios, etc.), cuando la 
forma de los rodamientos permita una facil afluencia de la grasa a las hendiduras, y 
cuando se requiera una proteccion segura contra toda suerte de agentes corrosivos, 
humedad, polvo, etc. 

La lubricacion por aceite se utiliza en caso de grandes velocidades de giro y elevadas 
temperaturas, cuando la forma o disposicion de los rodamientos no permita regular la 
afluencia de grasa, o cuando sea preciso enfriar los soportes por circulacion de 
lubricante. 

10.24. Maneio de rodamientos 

Los rodamientos son elementos de alta precision. Un manejo inadecuado provocara su 
falla prematura y un mal funcionamiento de la maquinaria. Para evitar que esto ocurra, 
se deben tomar precauciones en su manejo. Estos deben ser montados en un ambiente 
de trabajo limpio, libre de contaminantes que se filtren a su interior, evitando tambien 
que reciban golpes innecesarios. 

Los rodamientos manejados adecuadamente, pueden responder fiablemente a una 
amplia gama de condiciones de trabajo. Al considerarlos como un elemento de 
precision de una maquina, pueden danarse con un manejo inadecuado aun antes de 
empezar a trabajar. 

Se deben tener en cuenta estos principios generales: 

• Conservar limpio el rodamiento y el ambiente que lo rodea, para lo cual se espera 
hasta el ultimo momento para extraerlo de su caja que lo contiene. 

• El rodamiento esta tratado termicamente para alcanzar unos determinados niveles de 
dureza. Se puede considerar fragil ante impactos o fuerzas excesivas realizadas 
durante montajes o desmontajes poco cuidadosos. 

• No calentar los rodamientos a temperaturas superiores a 120 Q C ya que podrfa llegar a 
reducirse su dureza y por lo tanto acortar su vida. 
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10.25. Precauciones a tener en cuenta en el Montaie 

1. Elegir un lugar limpio 

2. Revisar el arbol, alojamiento y radios (dimensiones, acabado y formas geometricas). 

3. Verificar las dimensiones del eje y alojamiento. 

4. Usar herramientas de montaje adecuadas que no tengan desgaste 

5. Limpiar el arbol, alojamiento y radios. 

6. Tener cuidado al tocar las superficies rectificadas del rodamiento para impedir 
posibles rastros de oxido. 

7. Al montar los anillos interior y exterior por separado, aplicar la fuerza tambien a cada 
uno por separado evitando montar, por ejemplo, el aro exterior golpeando el aro interior 
montado. 

8. Evitar impactos. jNo golpear con MARTILLO directamente al rodamiento! 

9. Los rodamientos de rodillos conicos se montan ajustandolos contra otro rodamiento, 
generalmente del mismo tipo. Este ajuste se realizara con tuercas de apriete o discos 
de compensacion entre otros metodos. Estos ajustes suponen una precarga para los 
rodamientos, que debera considerar la carga a soportar, una vez alcanzada la 
temperatura de funcionamiento deseada. Este factor de temperatura en trabajo es 
importante considerarlo, ya que al calentarse el mecanismo, es diferente la disipacion 
de calor en los arboles, los cubos y los componentes del rodamiento y por lo tanto el 
juego inicial puede verse muy reducido llegando incluso a bloquear el sistema. 
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Montaie por presion 

En este tipo de montaje, idealmente, la fuerza se aplica con una prensa hidraulica. En 
los rodamientos mas pequenos se puede emplear un martillo con cabeza de caucho. 
Nunca se debe golpear un rodamiento directamente con un martillo metalico. 

Montaie por Calor 

El montaje por calor se puede hacer de varias formas. Usando un homo, plancha 
caliente, calentador por induccion o bano de aceite. 

Al montar un rodamiento por calor se deben tomar las siguientes precauciones: 

• Limpie el equipo de montaje y el area de trabajo antes de empezar. 

• No exceder los 120 Q C (248 Q F). 

• La temperatura necesaria para el montaje de un rodamiento se calcula segun la 
relacion: 


a ■ d 


Donde: 

AT es la variacion de temperatura en °C 
AL es la variacion de longitud en mm 

a es el coeficiente de dilatacion lineal del acero (12 x 10" 6 ) 1/°C 
d es el diametro interior del rodamiento 

• Normalmente se calientan los rodamientos entre 30 y 40 Q C por encima de la 
temperatura ambiental. 

• Despues del montaje, durante el enfriamiento, los rodamientos se contraeran en 
direction axial y radial. Consecuentemente, se debe presionar el rodamiento 
firmemente contra el chaflan del arbol. 

La mejor manera de montar un rodamiento es con un calentador por induccion. Con 
este tipo de montaje, se obtiene un calentamiento uniforme en un corto perfodo de 
tiempo, sin necesidad de aceite o llamas, consiguiendose un ajuste limpio y eficiente. 
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10.26. Recomendaciones generates 

• Almacenar los rodamientos en su embalaje original, en ambientes 
completamente secos y libres de productos qufmicos corrosivos, como acidos, 
amonfaco o cloruro de cal. 

• . Almacenar los rodamientos grandes en posicion horizontal para que su superficie 

frontal quede apoyada. 

• Mantener el lugar de montaje limpio y seco. 

• Procurar que los alojamientos, los arboles y otras piezas que tengan que ver con 
el montaje esten completamente limpios, libres de anticorrosivos y residuos de 
pinturas. 

• Utilizar herramientas adecuadas para el montaje de los rodamientos. No utilizar 
herramientas de uso general. 

• Manejar los rodamientos cuidadosamente. Los golpes fuertes pueden producir 
ralladuras, roturas o cuarteos. 

• Utilizar unicamente los lubricantes recomendados por los fabricantes de los 
rodamientos. La cantidad de grasa se calcula mediante la relacion G = 0,005 D 
B, donde G es la cantidad de grasa en gramos. D es el diametro exterior del 
rodamiento en mm. B es la anchura total del rodamiento en mm. 

• No calentar ni lavar durante el montaje los rodamientos que poseen dos tapas de 
proteccion o de obturacion. 

• No utilizar soldaduras autogenas ni de arco en sitios cercanos donde se hallen 
instalados o almacenados rodamientos. 
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CAPITULO 11 

FRENOS Y EMBRAGUES 


11.1. Embraques 

Son acoplamientos temporales, utilizados para solidarizar dos piezas que se 
encuentran en un mismo eje, para transmitir a una de ellas el movimiento de rotacion de 
la otra, y desacoplarlas a voluntad de un operario externo, cuando se desea modificar el 
movimiento de una sin necesidad de parar la otra, se halla siempre intercalado entre un 
motor mecanico o termico y el organo de utilizacion, a fin de poder parar este ultimo sin 
que deje de funcionar el motor, figura 11.1. 



Figura 11.1. Funciones del embrague 


Los embragues mecanicos se dividen en dos grandes grupos, a saber: 

- De contacto positivo 

- De friccion. 

Embraques de Contacto positivo. 

Transmite la potencia de la flecha motriz a la impulsada por medio de quijadas o de 
dientes, figura 11.2. Tienen como desventaja, que no pueden ser acoplados a altas 
velocidades, ya que el acoplamiento a cualquier velocidad es con choque, y requiere de 
algun movimiento relativo a fin de acoplarse cuando tanto la flecha motriz como la 
impulsada estan en reposo. Tienen importantes aplicaciones tales como transmisiones 
de automoviles, maquinas de oficina, prensas y aplicaciones caseras. 
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Como ejemplo de un embrague de contacto positivo, es el embrague de quijada 
cuadrada, el cual necesita de algun dispositivo tal como un resorte, o algun dispositivo 
hidraulico o neumatico para conservar las dos mitades en contacto axial. Al hacer un 
analisis de esfuerzo, las quijadas estan sujetas a esfuerzos por aplastamiento y corte. 
La fuerza que actua sobre la mordaza que produce estos esfuerzos depende de la 
potencia y de la velocidad que el embrague transmita. 



Embraques de friccion. 

Este tipo de embrague es capaz de transmitir el par de la flecha de entrada a la de la 
salida debido a la fuerza de friccion desarrollada por el contacto de dos platos, discos o 
conos. 



Figura 11.3 Embrague de friccion 
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Las principales ventajas de los embragues de friccion son que debido a que se puede 
tener un deslizamiento relativo entre los discos, se puede permitir un pequeno choque 
durante el acoplamiento, lo que permite utilizarlos en aplicaciones de acoplamiento a 
altas velocidades. 

Las desventajas son que debido al deslizamiento (por lo que no es apropiado para 
aplicaciones que requieran una transmision positiva) se tiene un desgaste por lo que se 
requiere de reposicion del material expuesto a la friccion y se desarrolla calor, por lo 
que se requiere de enfriamiento externo. 

11.2. Embragues de discos. 

El embrague de disco es tambien conocido como embrague de plato o axial, este es 
capaz de transmitir el par de la flecha de entrada a la de salida debido a la fuerza de 
friccion desarrollada por el contacto entre los dos platos o discos. 



Figura 11.3. Embragues multidisco. 


El disco de entrada esta libre para moverse axialmente a lo largo de las flechas, pero 
esta fijo a la flecha mediante perno piano o cuna de modo que debe girar con la flecha 
El par de torsion que puede transmitirse depende de la fuerza de friccion desarrollada, 
la cual a su vez depende entre otros factores de la fuerza axial desarrollada entre los 
discos. La fuerza axial puede aplicarse de diferentes maneras, tales como por medios 
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mecanicos (levas, resortes, eslabones), presion hidraulica o neumatica o por medios 
electromagneticos. 


Figura 11.4. Funcionamiento de un embrague monodisco. 

Las principales ventajas de los embragues de friccion son que, debido a que se puede 
tener un deslizamiento relativo entre los discos, se tiene un pequeno choque durante el 
acoplamiento, lo cual permite utilizarse en aplicaciones de acoplamiento a alta 
velocidad. 

Las desventajas son que debido al deslizamiento (por lo cual no es apropiado para 
aplicaciones que requieran transmision positiva), se tiene desgaste (requiere reposicion 
del material expuesto a la friccion) y se desarrolla calor (requiere de enfriamiento 
externo). 

Si los discos o placas usadas en el embrague son relativamente flexibles, sera posible 
obtener una presion uniforme en consideracion sobre las superficies de friccion. Por 
otra parte, si las placas, son congruentemente rfgidas, el desgaste de la superficie de 
friccion es poco mas o menos uniforme despues de que se ha tenido un desgaste 
inicial. 



11.2.1. Desgaste uniforme. 

Puede suponerse razonablemente que el desgaste en un punto particular sobre el 
embrague es proporcional a la velocidad e intensidad de presion. Esta velocidad es 
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directamente proporcional al radio. El valor numerico de la presion maxima admisible 
depende del tipo de material de friccion que vaya a usarse. 


Tabla 11.1. Propiedades de los materiales para frenos y embragues. 


Material 

Temperatura 
maxima en el 
tambor F. 

Coeficiente de 
friccion f 

Presion maxima 
admisible lb/ pig 2 

Metal sobre metal. 

500-600 

0.25 

200-250 

Madera sobre 
metal. 

200 

0.2-0.3 

50-90 

Cuero sobre 
metal. 

150-200 

0.3-0.4 

15-40 

Bloques 

moldeados. 

500-600 

0.25-0.5 

100-150 

Asbestos sobre 
metal en aceite. 

500 

0.35-0.45 

50-150 

Metal sinterizado 
sobre hierro 
vaciado en aceite. 

450 

0.2 

400 


11.2.2. Presion uniforme 

Bajo la suposicion de presion uniforme, cada parte de la cara del embrague puede 
quedar sujeta a la presion maxima admisible. Es logico que para esta suposicion el 
desgaste no sea uniforme. Procediendo de igual manera la ecuacion de la fuerza e 
impulsion es 

r u 

F . =\p m ^nrdr 

r i 

= m . (r 2 -r 2 ) 

r max V o i ' 

Entonces la capacidad de embrague es 

T = \ r fP m ax 2 ^ dr 

r i 

2 

= 3 rfP,naA r o ~ r i) 
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Y la capacidad de par expresada en terminos de la fuerza de impulsion es 


2 r 3 -r 3 
T = -JF a (^j) 

3 r — r. 


Los embragues de friccion tambien se hacen con formas de anillos o tambores. El 
embrague de discos multiples puede tener 50 a 60 discos, quedando los discos 
motrices e impulsados en forma alternada. Un embrague de disco de placa simple, con 
ambos lados de placa efectiva, va a usarse en un automovil. 



Configuration del embrague 

(tipo resorte de diafragma) 


Resorte de 



Figura 11.5. Embrague de placa simple de uso automotriz 


11.3. Embragues de cono. 

Los embragues de cono tienen la ventaja des ser capaces de transmitir un par de 
torsion mayor que los embragues de disco del mismo diametro exterior y fuerza 
impulsora. 

La razon de esta mayor capacidad es el aumento del area fraccional y de la accion de 
cuna que toma lugar. Los embragues de cono tienen su mayor uso en aplicaciones de 
velocidad periferica relativamente baja. 
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En el dibujo del diagrams de cuerpo libre se muestra la mitad de un embrague de cono, 

la fuerza de impulsion a , que generalmente es producida por medio de un resorte, 
debe ser lo suficientemente grande para producir la fuerza normal requerida, asf 

tambien para veneer la fuerza de friccion f F n durante el acoplamiento. 

Al hacer suma de las fuerzas horizontales dara como resultados que la fuerza de 
impulsion 

F, = F a. senoc + f F n cos. O F, = (sen a +fcos a ) 

Si suponemos que la fuerza de friccion resultante f actua en el diametro medio del 
embargue, podemos obtener la siguiente ecuacion del par de friccion o capacidad del 
par del embrague 

d 

av 

j=fK 2 

Pero 

d av= r o +r i 

De tal manera 

JK(r 0 + r t ) 

T= 2 



Mnifififll <’»punstn 



Figura 11.6. Embrague de cono. 
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11.4. Otros tipos de embraques. 

Las funciones realizadas por los embragues mecanicos tambien pueden ser realizadas 
por embragues electricos, los cuales utilizan campos magneticos para producir la 
transmision del par. 

Los embragues electricos generalmente se clasifican en las siguientes categorfas de 
dientes estriados, histeresis, partfculas magneticas y de corriente parasita. 

Otros tipos generales de embragues son el hidraulico y el neumatico, el cual la ventaja 
es de reducir al rmnimo choque y la vibracion. 

Se tienen muchas aplicaciones tales como en maquinas lavadoras, maquinaria textil, 
bombas, dispositivos, rotores de helicopteros, etc, para los cuales es deseable tener un 
acoplamiento automatico y suave entre el elemento motriz y el impulsado aun cuando 
se haya sobrepasado un determinado rmnimo de velocidad. 

El ultimo tipo de embrague es el de rueda libre. Por lo general este tipo esta clasificado 
en tres categorfas, rodillos, separadores y resorte arrollado. Este embrague permite la 
transmision del par en una sola direction y por tanto es util en aplicaciones tales como 
mecanismos alimentadores, frenos de bicicleta, embragues de rueda libre para 
automoviles, etc. 



Figura 11.7. Embrague de rueda libre 
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Para determinar el estudio de embragues, hay que recalcar que a menudo les resulta 
mas economico al disenador escoger un embrague de los catalogos de fabricantes en 
lugar de hacer un diseno del mismo o sea, que si el disenador necesita un embrague 
capaz de trasmitir un par de 5000 lb -pul, existen un numero de embragues estandar de 
los cuales el podra escoger uno cuyas caracterfsticas de operacion sean las mas 
parecidas a las de su problema particular. 

Sin embargo, habra muchos casos en los que el disenador debera verificar las 
caracterfsticas dadas por el fabricante o cuando su problema sea unico de modo que no 
encuentre solucion con productos estandar. Es de esperarse que cuando surjan estas 
situaciones, el disenador sera capaz de hacer analisis correspondiente para solucion de 
su problema. 

11.5 Frenos 

Un freno se puede simplemente definir como un elemento de maquina que se usa para 
controlar el movimiento de un cuerpo en rotacion mediante la absorcion de energfa 
cinetica. 

Este es el caso de las aplicaciones comunes donde el cuerpo en rotacion esta siendo 
detenido o parado, aunque hay casos, tales como cuerpos que estan siendo bajados 
por montacargas, gruas, etc., donde la energfa a absorber es energfa potencial. Como 
ultima clase general, al freno se le usa para conservar a los cuerpos en reposo. 

Aunque un requisito importante en la selection de un freno, como lo es tambien en los 
embragues, es la capacidad de par, otra condition de vital importancia es la habilidad 
del freno para absorber y disipar calor. 

Esta consideration adicional es necesaria porque los embragues generalmente 
conectan a dos cuerpos en movimiento mientras que los frenos conectan a un cuerpo 
en movimiento con otro estacionario. Sin embargo en general los tipos de freno que se 
analizaran podran ser usados como embragues con ligeras modificaciones. 
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11.5.1. Consideraciones de energia v potencia. 

Como ya se ha mencionado, la funcion de un freno es la de absorber energia y disipar 
el calor resultante. Es muy importante la pregunta referente a cuanto tiempo le Neva al 
freno la disipacion de calor en comparacion con la absorcion. Otra manera de decir esto 
es que un freno puede actuar en forma correcta cuando se le usa en intervalos 
largamente espaciados, pudiera sobrecalentarse cuando se le use siempre. 

Muchos de nosotros hemos experimentado lo desagradable que es el oler a quemado 
un freno sobrecalentado cuando aplicamos el freno para tratar de controlar la velocidad 
del automovil cuando se va bajando de una montana. 

Si nos vamos a los extremos, la temperatura del revestimiento del freno pudiera ser lo 
suficientemente alta para causar la falla completa del freno. 

A lo que se quiere llegar es que la velocidad a la cual la energia debe ser absorbida y el 
calor disipado por el freno es importante en extremo. 

Considerando la energia que va a ser absorbida, es logico que la ecuacion de energia 
dependera del tipo de movimiento que el cuerpo tiene. 

Cuando la temperatura del freno aumenta, su coeficiente de friccion diminuye. Como 
resultado, el freno se apaga, lo cual significa que su efectividad puede reducirse de 
manera severa. Sin duda, el disenador debe evitar el apagado al disenar el freno para 
una disipacion de calor mas efectiva. 


11.5.2. Frenos de banda 

El freno de banda es quiza el mas simple de todos los dispositivos de frenaje. La accion 
del frenaje se obtiene por la tension de la banda que se arrolla al tambor la cual puede 
ser soltada o jalada. Se utiliza la diferencia de tensiones en cada extremo de la banda 
para determinar la capacidad de par. 
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La relacion entre las tensiones F ' Y F °- se obtiene exactamente de la misma manera 
como se hizo para bandas flexibles, con excepcion de que no actua la fuerza centrifuga 
en la banda. Para no hacer de nuevo dicho analisis simplemente regulamos la relacion 

F ± =i f0 

F 2 

Donde 

F ' = fuerza de tension mayor, lb 

F - = fuerza de tension menor, lb 
f= coeficiente de friccion 

& = angulo de contacto entre la banda y el tambor, rad 

F F 

La relacion entre la fuerza a y la tension en el lado flojo se obtiene dando 
momentos con respecto al punto O. 


Fa=F 


a 


La capacidad de par se obtiene tomando la suma de momentos con respecto al centro 
de rotacion del tambor. 


T = (F l -F 2 ) 

Donde r= radio del tambor. 


Refiriendonos de nuevo al analisis de banda, se tiene una ecuacion similar para obtener 
la tension maxima. 


F = p wr 

1 ± max 

Donde w es el ancho de la banda. 
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11.5.3. Frenos de banda diferencial. 

El freno de banda, es parecido al freno de banda simplemente analizado 
anteriormente, excepto que la tension en el lado tirante ayuda a la fuerza de impulsion. 
A los frenos de este tipo se le llama autoenergizados o de automultiplicacion de fuerza 
y, como se demostrara mas adelante pueden ser autotrabados. 

Se pueden aplicar las ecuaciones obtenidas en la seccion anterior excepto que la 
ecuacion de la fuerza impulsora, se obtiene tomando momentos con respecto al punto 
pivote O, de lo cual se obtiene 


Pa — T % m 3 — T i m l — T % {m x — 

Analizando la ecuacion anterior se deduce que la fuerza impulsora es menor que la que 
se tendrfa si Ti se fijase en el punto O. De hecho si ithTi fuera mayor que m 2 T 2 el 
freno serfa automatico o autotrabado se usa para una sola direccion de rotacion, 
pudiendo girar libremente en la direccion opuesta. 

Por tanto, el freno autotrabado se le usa solo en aquellos casos donde se permita un 
solo sentido de la direccion del giro. 
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Figura 11.9. Freno de band a diferencial. 


11.5.4. Frenos de disco 

Los experimentos con los frenos de disco comenzaron en Inglaterra sobre 1890. El 
primer automovil con frenos de disco fue patentado por Frederick William Danchester 
en su fabrica de Birmingham en 1902, aunque tuvo que pasar medio siglo para que esta 
innovacion se utilizara ampliamente. Los primeros disenos de frenos de disco modernos 
comenzaron en el Reino Unido sobre 1940 y 1950. Ofrecfan mucho mejor rendimiento 
en la frenada que los frenos de tambor: tenfan mucha mejor resistencia al 
sobrecalentamiento ( fadding ) y no perdfan su eficacia al sumergirlos en agua, 
importante en los vehfculos todo-terreno. Ademas, son mucho mas fiables que los 
frenos de tambor debido a su simplicidad mecanica, tiene menos piezas y son mas 
sencillos de ajustar. 

Inicialmente los frenos de disco fueron introducidos en los vehfculos deportivos que 
demandaban una mayor capacidad de frenada. Algunos estaban colocados dentro del 
vehfculo, junto al diferencial, pero la inmensa mayorfa de los actuales se colocan dentro 
de las ruedas. Los posicionados dentro del vehfculo permiten disminuir la masa 
suspendida y el calor transmitido a las ruedas, importante en la alta competicion. 



Figura 11.10. Freno de disco automotriz 
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En la actualidad los frenos de disco han sido introducidos practicamente en la totalidad 
de los vehfculos, si bien se siguen utilizando los frenos de tambor en el eje trasero en 
las gamas bajas, como forma de reducir costes y simplificar el funcionamiento del freno 
de mano. Dado que la mayorfa del esfuerzo de frenada se produce en el eje delantero, 
esta solucion ofrece un compromiso razonable entre coste y seguridad. 



Figura 11.11. El liquido de frenos circula por el circuito hidraulico hasta presionar el 
piston y empujar la pastilla contra el disco (azul). La presion contra el disco hace que la 
pastilla se aleje del piston, empujando la otra pastilla contra el disco. El rozamiento entre 

las pastillas y el disco frena la rueda. 


11.5.5. Freno de bloque de zapata corta. 

Al freno de bloque se le considera de zapata si la distribucion de presion es constante a 
lo largo de la zapata, es decir, si el angulo de contacto# es lo bastante pequeno para 
suponer la distribucion uniforme de la presion, la fuerza normal actua en el centro de la 
zapata. Con la distribucion uniforme de la presion, la fuerza resultante normal actua en 
el centro de la zapata. La fuerza normal puede obtenerse a partir de la ecuacion: 

F = p rOw 

n r max 

La capacidad de par de freno esta dada por 

T = fF„r 

Haciendo la suma de momentos con respecto al punto pivote O, obtendremos la 
ecuacion para calcular la fuerza impulsora. 
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'ZM, = F„a - F„d + JF„C 

F a = ~ JL (d-fc) 
a 

17 

Donde a es la fuerza impulsora en libras, y d es la distancia mostrada. 

Por sumas de fuerzas horizontales y verticales podemos obtener las componentes de la 
reaccion del punto en O. 

Rx=JF, 

Ry=F„-F a 




Figura 11.12. Freno de bloque de zapata corta 

El freno como esta dibujado es autoenergizado porque la fuerza de friccion ayuda al 
fuerza impulsora (reduce el valor de la fuerza impulsora necesaria para un par de 
frenaje dado). Resulta obvio que si d= fc, no se nenecita de fuerza impulsora y si d<fc, 

27 

la fuerza impulsora a es negativa, lo cual indica que el freno es autoenergizado y que 
se requerira de una fuerza para desconectar el freno una vez que este ha sido 
conectado. 

El efecto autoenergizado es util, pero en general el efecto de auto trabado es 
indeseable. El procedimiento usual para disenar el freno es que d sea al menos 25 0 50 
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% mayor que fc. Con esto se asegurara un uso adecuado del efecto de autoenergizado 
mientras que previene el autotrabado. 

11.5.6. Freno de bloque de zapata externa larqa. 

Debido a que la mayor parte de los frenos de zapata tienen angulos de contacto de 90 s 
o mas, es logico que se requiera de un analisis mas exacto. La zapata no es rfgida, se 
deformara, y este efecto sumado al de la carga aplicada sera lo que probablemente 
cause que la distribucion de la presion sea diferente a la opuesta. 

Se representa un freno de zapata externa larga en contacto con el tambor. 

La presion en un angulo arbitrario O es proporcional a c sen 0, pero ya que c es una 
constante, la presion varia directamente con sen 0, esto en forma de ecuacion queda 

pacsenOasenO 

Op=ksen# done k es una constante de proporcionalidad, y p es la presion a un angulo 

arbitrario ®, si Pmm es la presion maxima admisible determinada por las propiedades 
del material del revestimiento del freno, entonces 


k = 


n r 

r _ max 

send sen <9 


P = 


send' 


send 


Esta ecuacion da la distribucion de la presion para angulo particular 0. Obviamente 
para valores pequenos de & la presion desarrollada sera muy pequena y por tanto, el 

freno por lo general se disena para - 10 . La presion maxima se obtiene para <9=90° 
y si ^2 es mayor, disminuye la magnitud de la presion. Como resultado de lo anterior se 
pagara muy poca capacidad de frenaje cuando ^2 sea mucho mayor a 120 ° 
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Figura 11.13. Freno de zapata externa larga 


11.5.7. Frenos de zapata larqa interna. 

La fuerza de impulsion para el tambor girando en sentido contrario a las manecillas del 
reloj esta dado por 

j-, M Fn ~ M F f 

F a = -“ 

a 


Si la direccion de la rotacion cambia, la ecuacion es 



M pn M Fn 


a 


Como se menciono anteriormente, el angulo de contacto de las zapatas de tambor no 

son mayores a 120 °. Como consecuencia de esto la mayor parte de los frenos internos 
son del tipo de zapata doble. 
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Cuando los pivotes estan localizados en ambas zapatas estan autoenergizadas, pero 
ninguna lo estara cuando cambia la direccion de la rotacion tambor. 

Un tipo de freno que es muy usado en aplicaciones automotrices es el freno de zapata 
larga interna. Los frenos de los automoviles son con ambas zapatas autoenergizadas 
resultando con ello que la habilidad de frenaje de reversa es mucho menor que cuando 
el movimiento es hacia delante. 



Figura 11.14. Esquema basico de un freno de doble zapata interna 
11.6. Materiales para frenos. 

Los materiales usados en la fabrication de los frenos caen en dos clasificaciones 
generales, los usados para los tambores y los usados para los revestimientos. 
Generalmente, los tambores son de hierro vaciado con algunos materiales de aleacion 
agregados. Los materiales mas caros tales como el acero inoxidable, aluminio, monel, 
etc., se utiliza cuando la conduction de calor es un factor importante. 

Los revestimientos para los frenos por lo comun se hacen de asbestos y aglomerantes. 
Muchos revestimientos en base de asbestos son moldeados, aunque hay algunas 
aplicaciones especiales de revestimientos tejidos. Los revestimientos de este tipo 
normalmente se utilizan cuando la temperatura exceda a 400 a 750 s F se utilizan 
revestimientos de metal sinterizado. Si los Ifmites de temperatura estan entre 750 a 
1000 s F se usan revestimientos de metal sintetizado al cual se le agregan particulas de 
ceramica es alto, pueden tolerarse temperaturas de operation hasta de 1800 s F. 
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Los revestimientos sinterizados tienen la ventaja de tener alta conductividad termica, 
larga vida y caracteristicas de friccion muy estable. Las desventajas es que son 
relativamente caros, tienen un bajo coeficiente de friccion y deben fabricarse perfilados 
debido a su rigidez. 


La mayor parte de los revestimientos son fijados a los tambores ya sea con remaches o 
pegados. Aunque con el remachado se tiene la ventaja del bajo costo y su instalacion 
es relativamente facil y sencilla, tiene la desventaja de que el espesor del revestimiento 
depende de la altura de la cabeza embutida del remache. 


11.7. Frenos electricos. 

El freno electrico es muy similar a un electroiman porque tiene dos partes basicas, el 
magneto y la armadura. Cuando se aplica potencia, el magneto atrae a la armadura. El 
magneto hace contacto con el material de friccion, eliminando asf el deslizamiento entre 
las partes acopladas. Las dos partes moviles se pueden acoplar o desacoplar poniendo 
o interrumpiendo el contacto electrico. 



7. Hobina del 
electroiman 


1 - Disco del embrasue 
clcctromagnctieo 


6.- Rodamieiiio de la 
polea 


Figura 11.15. Elementos de un freno electrico 


11.8. Actuacion del freno. 

Uno de los problemas importantes que deben interesar a los disenadores de frenos es 
el metodo mediante el cual el freno es activado. Los frenos mecanicos son activados en 
forma mecanica, neumatica, hidraulica o electrica. 
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La activacion mecanica se usa para aplicaciones de bajo par y baja velocidad tales 
como en monopatines, transportadores, carros de golf, tractores de jardfn, 
minibicicletas, etc. La mayor parte de los frenos son activados en forma neumatica, 
hidraulica o por una combinacion de ambos. 

Los frenos activados electricamente son de dos tipos principales. Uno depende de la 
friccion que se tiene entre el magneto y la armadura giratoria atrafda. El otro tipo de 
freno es un conjunto-resorte que es desenganchado por medios magneticos. La ventaja 
del segundo tipo es que es independiente de la potencia. Es decir, en caso de que la 
potencia falle, el freno seguira en operacion hasta que la potencia sea restaurada para 
desengancharlo. El primer tipo no parara si hay perdida de potencia. 


11.9. Consideraciones de disefto. 

Los frenos y embragues se obtienen en unidades comerciales. En general, al menos 
que se requiera una gran cantidad de unidades, es mas economico usar unidades 
comerciales. 

Deben considerarse todos los factores tales como el area del revestimiento necesaria, 
metodo de activacion, espacio disponible, las caracterfsticas del material expuesto a la 
friccion, efecto de la fuerza de activacion sobre la estructura que soporta al elemento, 
caracterfsticas de la maquina de las cuales el elemento forma parte y condiciones 
ambientales a las cuales trabaja la maquina. El resultado usual es un compromiso de 
todos estos factores asf como el asegurar un producto competitivo economicamente. 
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